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Zusammenfassung

Radialventilatoren mit riickwérts-gekriimmten Schaufeln werden in weiten Bereichen der
Heizungs-, Liiftungs- und Klimatechnik angewendet. Thr bauartbedingter Vorteil gegen-
iiber Axialventilatoren ist der hohere erreichbare Druckaufbau bei in der Regel geringeren
Volumenstromen. Im Vergleich zu Radialventilatoren mit vorwérts-gekriimmten Schaufeln,
sogenannten Trommelldufer-Ventilatoren, sind die erreichbaren Spitzenwirkungsgrade mit
riickwérts-gekriimmten Schaufeln aufgrund der stromungsmechanisch besseren Ventilator-
durchstromung héher. Als nachteilig erweist sich jedoch das lautere und oftmals als unan-
genehmer empfundene Betriebsgerdusch, als es bei Trommelldufern der Fall ist. Aufgrund
des zunehmenden Bewusstseins fiir Energieersparnis sowie Komfort bei Nutzern und Nut-
zerinnen von beispielsweise Haushaltsgeriten bietet die Optimierung der aerodynamischen
und aeroakustischen Figenschaften von Ventilatoren ein breites Forschungsfeld.

In dieser Arbeit wird der inverse Auslegungsansatz in Verbindung mit einem evolutio-
néaren Algorithmus in einer direkten Optimierungsstrategie genutzt, um den Wirkungs-
grad und das Betriebsgerdusch eines Radialventilators mit riickwérts-gekriitmmten Schau-
feln zu verbessern. Dabei sollen die Moglichkeiten und Auswirkungen des Verfahrens auf
die Schaufelgeometrie evaluiert werden, ohne zeitintensive Simulationen als Teil des Op-
timierungsprozesses durchfithren zu miissen. Die Ergebnisse der Optimierungen werden
anschlieend in Form von physischen Prototypen und numerischen Modellen fir zwei aus-
gewdhlte Losungskandidaten sowie einen Referenzventilator untersucht und bewertet. Die
experimentellen Untersuchungen zur Aerodynamik und Akustik erfolgen an einem Kam-
merpriifstand nach DIN EN ISO 5801 bzw. mithilfe der Kanal-Methode DIN EN ISO
5136. Fiir die numerischen Stromungssimulationen werden die instationédren Reynolds-
gemittelten Navier-Stokes-Gleichungen genutzt.

Die Untersuchungen zeigen eine deutlich verbesserte aerodynamische Leistungsfahigkeit
des Optimierungsmodells mit dem Ziel des hohen Wirkungsgrades und bestétigen da-
mit den vom Algorithmus berechneten Trend. Der untersuchte Losungskandidat mit dem
Ziel der geringen Schallabstrahlung weist ebenfalls gute aerodynamische Eigenschaften im
Hinblick auf den Wirkungsgrad auf und erfiillt die spezifizierte Vorgabe einer moglichst
konstanten Leistungscharakteristik im Vergleich zum Referenzmodell. Die Ergebnisse der
akustischen Messungen weichen dagegen vom numerisch berechneten Trend ab. So zeigt
der Wirkungsgrad-optimierte Ventilator tiber weite Frequenzbereiche sowie bei der cha-
rakteristischen Blattfolgefrequenz die geringsten Schallleistungspegel der drei untersuchten
Ventilatoren. Der Gerdusch-optimierte Ventilator, welcher nach numerischer Berechnung
einen mess- und horbar geringeren Schallleistungspegel aufweisen soll, zeigt dagegen deut-
lich erhohte Pegel.

Die Simulationen verdeutlichen, dass die Interaktion der Rotorstromung mit verschie-
denen Statorelementen, insbesondere dem Spiralgehduse sowie der Einlaufdiise, wesent-
lichen Einfluss auf die untersuchten Eigenschaften hat. Da beim direkten Ansatz keine
Stromungssimulationen als Teil der Optimierung durchgefithrt werden, kénnen die Rotor-
Stator-Interaktion und die daraus folgenden Effekte nur begrenzt beriicksichtigt werden.
Die Erkenntnisse der Arbeit legen nah, dass fiir Ventilatortypen, bei denen die Interaktion
mit Statorelementen von entscheidender Bedeutung fiir die aerodynamischen und akusti-
schen Eigenschaften ist, daher ein indirekter Optimierungsansatz zu favorisieren ist.
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Abstract

Centrifugal fans with backward-curved blades are used in a wide range of heating, venti-
lation and air conditioning industry. Their main advantage over axial fans is the higher
achievable pressure rise with usually lower volumetric flow rates. Compared to centrifu-
gal fans with forward-curved blades, also referred to as squirrel cage or Sirocco fans, the
achievable peak efficiencies with backward-curved blades are higher due to less flow indu-
ced losses within the rotor. However, the louder operating noise, which is often perceived
as more unpleasant than it is the case with Sirocco fans, proves to be disadvantageous.
Due to the increasing awareness of energy saving and comfort among users of household
appliances and other areas of fan applications, the optimization of the aerodynamic and
aeroacoustic properties of fans offers a broad field of research.

In this thesis, the inverse design approach is used together with an evolutionary algorithm
in a direct optimization strategy to improve the efficiency and the operating noise of a
centrifugal fan with backward-curved blades. The possibilities and effects of the method
on the blade geometry should be evaluated without having to carry out time-consuming
simulations as part of the optimization process. The results of the optimizations are then
examined and evaluated in the form of physical prototypes and numerical models for two
selected solution candidates as well as a reference fan. The experimental investigations on
aerodynamics and acoustics are carried out on a chamber test rig in accordance with ISO
5801 and with the in-duct method according to ISO 5136. The transient Reynolds-averaged
Navier-Stokes equations are used for the numerical flow simulations.

The investigations show a significantly improved aerodynamic performance of the opti-
mization model with the aim of high efficiency and thus confirm the trend calculated by
the evolutionary algorithm. The examined solution candidate with the aim of low sound
radiation also shows good aerodynamic properties with regard to the efficiency and fulfils
the specified requirement of a performance characteristic that is as constant as possible in
comparison to the reference model. In contrast, the results of the acoustic measurements
deviate from the numerically predicted trend. The efficiency-optimized fan shows the lo-
west sound power level of the three tested fans over wide frequency ranges as well as at
the characteristic blade passing frequency. The noise-optimized fan, which, according to
numerical calculations, should have a measurably and audibly lower sound power level, on
the other hand, shows significantly higher levels.

The numerical simulations show that the interaction of the rotor flow with various stator
elements, in particular the volute casing and the inlet nozzle, has a significant influence
on the properties investigated in this thesis. Since no flow simulations are carried out as
part of the optimization with the direct approach, the rotor-stator interaction and the
resulting effects can only be taken into account to a very limited extent. The findings of
the thesis suggest that for fan types in which the interaction with stator elements is of
decisive importance for the aerodynamic and acoustic properties, an indirect optimization
approach should be favoured.
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Kapitel 1

Einleitung

1.1 Stand der Technik

Ventilatoren sind Stromungs- oder auch Turbomaschinen zur Forderung gasférmiger Me-
dien und werden dort in den Bereich der Arbeitsmaschinen eingeordnet. Das bedeutet, sie
erhohen die Energie des durch sie hindurch strémenden Fluides! unter Verwendung ex-
tern zugefithrter (mechanischer) Energie. Die vom Ventilator am Fluid verrichtete Arbeit
zwischen Ein- und Austritt aus dem Laufrad kann dabei auf die zeitliche Anderung des
Dralls, welcher von den Schaufeln auf das Arbeitsmedium iibertragen wird, zuriickgefithrt
werden. Nach DIN EN ISO 13349 weisen Ventilatoren eine spezifische Forderarbeit von
maximal 25.000 J/kg auf, was bei einer mittleren Dichte von Luft von 1,2 kg/m? einem
Druckaufbau von 30.000 Pa und, bezogen auf einen durchschnittlichen Atmosphérendruck
von 100 kPa, einem Druckverhaltnis von maximal 1,3 entspricht. Maschinen, die oberhalb

dieser Grenzen arbeiten, werden als Turboverdichter bezeichnet [1].

Bereits in der Mitte des 18. Jahrhunderts wurden erste Maschinen beschrieben, die Luft
zielgerichtet bewegen konnten. Schon weit davor wurden Palmblatter und Fécher genutzt,
um Luft in Bewegung zu versetzen und somit fiir Abkiihlung zu sorgen, jedoch ohne die
bereits erwahnte Moglichkeit der gezielten Be- oder Entliiftung von Rdumen. 1741 trug der
englische Theologe, Naturforscher und Erfinder Stephen Hales seine spéter veroffentlichte
Abhandlung ,,A Discription of Ventilators“ vor der Royal Society in London vor. In dieser
beschreibt er eine Maschine zur Versorgung von Minen, Krankenhdusern, Arbeitsstét-
ten oder Schiffen mit Frischluft im Austausch gegen schidliche Luft, welche im Weiteren
auch fur die Trocknung von Holz sowie Lebensmitteln verwendet wurde. Die von Hand
oder spéater von Windmiihlen angetriebene Anlage bestand aus grofien Blasebélgen und ist

damit technisch noch weit von den Ventilatoren entfernt, wie sie heute definiert werden [2].

1851 begriindete der Ingenieur Christian Schiele in Frankfurt a.M. die erste Ventilatoren-
fabrik in Deutschland. Ab 1866 stellte die Firma Schiele und Co. GmbH Ventilatoren und

luft-technische Anlagen wie Exhaustoren und Geblése her, welche vorerst ebenfalls per

'Fluid ist ein Sammelbegriff fiir Fliissigkeiten, Gase und Dampfe.



Hand oder Fuf, spiater von Dampfturbinen angetrieben wurden und dhnlich wie die von

Hales beschriebenen funktionierten (vgl. [3, 4]).

Die ersten elektrisch angetriebenen, rotierenden Ventilatoren, die mit den heute noch iib-
lichen Bauweisen vergleichbar sind, wurden zum Ende des 19. Jahrhunderts erfunden und
patentiert. 1892 meldete der amerikanische Elektroingenieur Schuyler Skaats Wheeler zu-
sammen mit seinem Geschéftspartner Francis B. Crocker den ersten elektrischen Ventilator
beim U.S. Patentamt an. Das Patent wurde ihnen im April des Folgejahres zugesprochen.
Dieser, wenn auch in der Patentschrift als Flectric Motor bezeichnet, konnte als Standven-
tilator verwendet werden und dhnelt, wie Abbildung 1.1 (a) zeigt, optisch einem heutigen
Standard-Axialventilator [5]. Kurz vorher, im Mai 1881, hatte der deutsch-amerikanische
Ingenieur Philip Diehl bereits ein Patent fiir einen Deckenventilator mit Gehduse angemel-
det. Das Schutzrecht fiir seinen Electric Fan, in Abbildung 1.1 (b) dargestellt, wurde ihm
aber erst im November 1895 erteilt [6]. In Deutschland begann zu dieser Zeit ebenfalls die
industrielle Herstellung elektrisch angetriebener Ventilatoren, vorangetrieben insbesondere
vom Ingenieur und Unternehmer Emil Ziehl. Als wichtigste Standorte der Ventilatoren-
industrie sind hierbei der Hohenlohekreis in Baden-Wiirttemberg und Bad Hersfeld in

Hessen zu nennen.

(Ho Modal.}
F, B. CROCEER & 8. §&. WHEELER. (Ho Model) 2 Sheets—Bheet 1.
ELEQTRLC MOTOR. P. DIEHL.

ELECTRIO FAR.
e 494,678, Patented Apr. 4, 1893, No. 660,042, Patented Nov. 19, 1805,

(a) Crocker & Wheeler Ventilator (b) Diehl Ventilator

Abbildung 1.1: Konstruktionszeichnungen der ersten elektrisch angetriebenen Ventilatoren
aus den entsprechenden Patenten [5, 6].



Radialventilatoren, als eine spezielle Bauart von Ventilatoren, werden seit vielen Jahr-
zehnten in weiten Bereichen der Industrie und Heizungs-, Liifftungs- und Klimatechnik
(HVAC - Heating, Ventilation and Air Conditioning) eingesetzt. Die industrielle Ferti-
gung in Gussausfithrung oder aus Stahlblechen beginnt in Deutschland etwa in den 1870er
Jahren durch die Schilde AG sowie die Dinglerwerke AG unter Leitung von Benno Schilde
bzw. Christian Dingler [7]. Thr Aufbau, ihre Funktionsweise und aerodynamischen Ei-
genschaften sind in zahlreichen Fach- und Lehrbiichern beschrieben (zum Beispiel in [8—
16]). Ihr bauartbedingter Vorteil gegeniiber Axialventilatoren ist der hoéher erreichbare
Druckaufbau bei tiblicherweise geringeren Volumenstréomen. Thre Anwendung reicht bei
verhéltnisméfBig kleiner Dimensionierung (Aufilendurchmesser ca. 100 bis etwa 400 mm)
von Be- und Entliftungsaufgaben beispielsweise in Schaltschrinken, iiber den Einsatz in
Haushaltsgeraten wie Waschetrocknern und Dunstabzugshauben, bis hin zur Klimatisie-
rung in der Automobiltechnik. Groflere Ventilatoren (AuBendurchmesser ca. 400 bis tiber
1000 mm) werden unter anderem in Windkanélen eingesetzt. Man unterscheidet Radial-

ventilatoren anhand ihrer Schaufelformen bzw. der Schaufelaustrittswinkel 2. Abbildung

//ﬁ
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Bz > 90°

1.2 zeigt die gebrauchlichsten Schaufelformen.

P2 < 90° B2 = 90°

Abbildung 1.2: Schaufelformen bei Radialventilatoren: A  Riickwérts-gekriimmt
B Riickwérts-geneigt C Radial-endend D Gerade Radialschaufel E Vorwarts-gekriimmt

Ventilatoren mit in Drehrichtung des Rotors vorwérts-gekriimmten Schaufeln (f2 > 90°),
sogenannte Trommelldufer, kommen hauptsichlich dort zum Einsatz, wo mit einer kom-
pakten Bauform moderate Druckerhdhungen erreicht werden miissen (ca. 100 bis 1000 Pa
im Bestpunkt). Ihre grofiten Vorteile sind die verhdltnisméBig niedrigen Antriebsdrehzah-
len, die bereits genannte Kompaktheit und ihr breitbandiges Betriebsgerdausch. Anders als
von Tonalitdten geprigte Gerdusche, in denen einzelne Frequenzen stark hervortreten, wer-

den breitbandige Gerdusche als angenehmer wahrgenommen. Aus diesen Griinden finden



Trommelldufer-Ventilatoren oft dort Anwendung, wo Mensch und Maschine raumlich nicht
getrennt werden kénnen und auf einen niedrigen Gerduschpegel besonderen Wert gelegt
wird. Aufgrund der bauartbedingten, von Ablése- und Rezirkulationsgebieten gepriagten,
vollturbulenten Ventilatordurchstromung sind die mit vorwérts-gekriimmten Schaufeln er-
reichbaren Spitzenwirkungsgrade niedriger als bei anderen radialen Ventilatorbauarten
(vgl. [17, 18]. Des Weiteren miissen Trommelldufer-Ventilatoren aufgrund ihres niedri-
gen Reaktiomsgmdes1 nahezu immer mit Spiralgehdusen betrieben werden, um die vom
Ventilator verrichtete Arbeit in nutzbare Druckenergie umzuwandeln, was grundsétzlich
zu Verlusten fiithrt [10]. Radialventilatoren mit in Drehrichtung riickwérts-gekriimmten
Schaufeln (f9 < 90°) kénnen, aufgrund ihrer im Bestpunkt schaufelkongruenten Rotor-
durchstromung, deutlich hohere Spitzenwirkungsgrade erreichen und ihr positiver Reak-
tionsgrad erlaubt grundsétzlich auch einen Betrieb ohne Spiralgehduse (vgl. [8, 9, 11]).
Als nachteilig erweisen sich die hoheren benétigten Antriebsdrehzahlen und ein damit ein-
hergehendes unangenehmeres sowie lauteres Betriebsgerdusch, welches héufig ausgeprigte

Tonalitdten aufweist.

Neben diesen beiden am héaufigsten genutzten Schaufelformen existieren weitere Sonder-
formen fiir unterschiedlichste Anforderungen. Gerade riickwérts-geneigte Schaufeln (£2 <
90°) werden héufig aus herstellungs-technischen Griinden verwendet. Thr Vorteil besteht
neben der simplen Geometrie darin, dass mit ihnen auch leicht feststoffbelastete Gase
geférdert werden kénnen, ohne dass gréflere Ablagerungen auf den Schaufeln entstehen.
Ablagerungen konnen das Kennlinienverhalten und den Wirkungsgrad negativ beeinflus-
sen. Die erreichbaren Spitzenwirkungsgrade sind verhdltnisméflig gut, liegen aber unter
denen der riickwarts-gekriimmten Schaufeln. Der Vorteil der Selbstreinigung ist bei Radial-
endenden Schaufeln (9 = 90°) und Ventilatoren mit gerade stehenden Radialschaufeln
(81 = P2 = 90°) noch ausgepriigter. Zusitzlich besteht bei Radialschaufeln die Mog-
lichkeit bei identischem Kennlinienverhalten die Drehrichtung zu &ndern. Die erreichbaren
Spitzenwirkungsgrade sind in etwa mit denen der Trommelldufer-Ventilatoren vergleichbar
(vgl. [9, 19]).

Der Umgang mit dem Kompromiss, einen weniger lauten - aber nicht hocheffizienten
Trommellaufer-Ventilator einem Ventilator mit riickwarts-gekriimmten Schaufeln vorzu-
ziehen, welcher einen héheren Wirkungsgrad erzielt - dafiir aber lauter wére, gewinnt
zusehends an Bedeutung. Insbesondere in Bereichen, in denen beiden Betriebscharakte-
ristika nahezu gleiche Wichtigkeit zugeordnet wird. So sollen aus Sicht der Nutzenden
beispielsweise Haushaltsgerdte wie Wéschetrockner oder Dunstabzugshauben einen mog-
lichst hohen Wirkungsgrad aufweisen und demnach sparsam sein, dabei aber individu-
ell unterschiedliche hausliche Wohlfiihl-Lautstéarken nicht iiberschreiten. Aus industrieller

Sicht fiihrt das stetig steigende Bewusstsein fiir Nachhaltigkeit und Energieersparnis inner-

! Als Reaktionsgrad wird das Verhéltnis von statischer zu totaler Druckerhdhung unmittelbar hinter dem
Laufradaustritt bezeichnet.



halb der Bevolkerung dazu, dass Haushaltsgerdte- und Ventilatorenhersteller sowohl aus
okologischen als auch aus 6konomischen Griinden an der kontinuierlichen Verbesserung
ihrer Geréte interessiert sind. Folglich haben sich bereits viele Forschende mit der Aero-
dynamik und Aeroakustik von Radialventilatoren befasst und diese mit unterschiedlichen

Methoden optimiert.

Schon im Jahr 1938 hat sich der Amerikaner Richard D. Madison intensiv mit der Ausle-
gung und dem Betriebsverhalten von Radialventilatoren, auch im Hinblick auf ihre Akus-
tik, befasst. So hat er bereits damals festgestellt, dass die Offentlichkeit Gerdusche immer
bewusster wahrnimmt und widmete dem Thema Ventilatorakustik seine Aufmerksamkeit.
So konnte er zeigen, dass das Gerduschverhalten mafigeblich von der Drehzahl, der Baugro-
e und dem Betriebspunkt des Ventilators abhéngt [20]. 1949 veroffentlicht er schliefilich
eine Gleichung zur Abschétzung der akustischen Gesamtschallabstrahlung von Ventilato-
ren. In dieser werden die wesentlichen Maschinenparameter wie Volumenstrom und Druck-
erhohung bzw. Umfangsgeschwindigkeit und Durchmesser des Laufrades genutzt, um unter
Beriicksichtigung der aerodynamischen Affinitdtsgesetze beispielsweise zeigen zu kénnen,
wie sich eine Anderung der Antriebsdrehzahl oder des Laufraddurchmesser auf die akus-

tische Schallleistung auswirkt (vgl. [11]).

Eine dhnliche iiberschligige Gleichung hat B. Regenscheit 1952 entwickelt, welche seit der
dritten Auflage in B. Eck’s Ventilatoren (1957) veroffentlicht wird. Bei diesem Ansatz wird
die Verlustleistung des Ventilators sowie dessen Umfangsmachzahl1 mit der abgegebenen
Schallleistung in Verbindung gesetzt [10]. Da sich beim Vergleich der mit diesem An-
satz ermittelten Schallleistungen und experimentellen Ergebnissen grofle Unsicherheiten
zeigten, wird die Abhéngigkeit von der aerodynamischen Verlustleistung kritisch betrach-
tet und in weiterfithrenden Untersuchungen bereits durch andere Zusammenhénge ersetzt
(vgl. [11]). Regenscheit und Eck haben weiterhin bereits frith erkannt, dass der Abstand
zwischen rotierenden und stationédren Bauteilen innerhalb des Ventilatorsystems eine ent-
scheidende Rolle fiir den Wirkungsgrad sowie das Geréduschverhalten spielt. So sollte der
Zungenabstand, mithin der Spalt zwischen dem rotierendem Laufrad und der stationéren
Spiralgehdusezunge, aus akustischer Sicht moéglichst grofl gewéhlt werden. Dadurch tref-
fen weniger starke Druckschwankungen aus dem turbulenten Nachlauf der Schaufeln auf
die Zungenoberfliche, was vor allem den tonalen Gerduschanteil reduziert [11]. Sie weisen
ebenfalls darauf hin, dass ein grofler Zungenabstand zwar zu einer Gerauschminderung
fithrt, gleichfalls aber eine Reduzierung des Wirkungsgrades zu erwarten ist [10]. Dieser
Zusammenhang ist in intensiven Untersuchungen an Radialventilatoren mit riickwérts-
gekrimmten Schaufeln von diversen Autoren widerlegt worden, was W. Neise in seiner

Literaturstudie zeigt [21].

! Als Umfangsmachzahl Ma,, wird der Quotient aus der Umfangsgeschwindigkeit des Laufrades am Schau-
felaustritt u2 und der Schallgeschwindigkeit ¢ bezeichnet.



Die beschriebene Rotor-Stator-Interaktion und damit verbundene Parameter wie der Zun-
genabstand sowie -radius, die Zungenlage, Schragung der Zunge und weitere sind im Lau-
fe der Jahre eingehend experimentell untersucht worden. T. F. W. Embleton (1963) hat
sich intensiv mit unterschiedlichsten Gerduschminderungsmafinahmen an Radialventilato-
ren beschéftigt. Er untersuchte ebenso den Zungenabstand sowohl bei vorwérts- als auch
bei riickwéarts-gekriimmten Schaufeln und hat ebenfalls keine signifikante Reduzierung
des Wirkungsgrades festgestellt [22]. Die Ergebnisse von Embleton zeigen jedoch keinen
stetigen Abfall des abgestrahlten Schalls mit wachsendem Zungenabstand, wie es ande-
re Autoren spéter nachweisen konnten. Stattdessen stellen sich ausgeprigte Minima des
Schalldruckpegels dar, weswegen W. Neise (1975) davon ausgeht, dass hierbei unbekannte
Sekundareffekte eine entscheidende Rolle spielen und die Ergebnisse nicht verallgemeiner-
bar sind [21].

Insbesondere die Untersuchungen von W. Leidel (1969) und W. A. Smith et al. (1974)
zeigen den beschriebenen Zusammenhang zwischen Zungenabstand und Schalldruckpegel.
Leidel untersuchte sowohl den Zungenabstand als auch den Zungenradius im Hinblick auf
die Aerodynamik und Akustik eines Ventilators mit riickwérts-gekriimmten Schaufeln. Der
Zungenabstand Ar, wurde im Bereich Ar;/ro = 0,016...0,4, der Zungenradius R, im
Bereich R,/ro = 0,01...0,2 variiert, wobei 79 dem Laufradaufienradius entspricht. Das
Spiralgehiuse wurde variabel ausgefiihrt, so dass der Offnungswinkel der logarithmischen
Spirale mit steigendem Zungenabstand konstant gehalten werden konnte und keinen Ein-
fluss auf die Ergebnisse hatte. Beziiglich der aerodynamischen Figenschaften konnte eine
Anderung des Wirkungsgrades um etwa 6 Prozent im Bestpunkt des Ventilators (engl.
Best Efficiency Point - BEP), mit einem Maximum bei einem Abstandsverhéltnis von
Ar,/ro = 0,25, festgestellt werden. Die Variation des Zungenradius wirkte sich nicht
messbar auf die Aerodynamik des Ventilators aus. Die akustischen Eigenschaften des Venti-
lators, insbesondere tonale Anteile des Gerduschspektrums, konnten signifikant beeinflusst
werden. So wurde der Schallleistungspegel bei der Blattfolgefrequenz, auch Drehton ge-
nannt, (engl. Blade Passing Frequency - BPF) mittels Variation des Zungenabstandes um
bis zu 20 dB im Uberlastbereich und etwa 18 dB im BEP reduziert. Ein veréinderter Zun-
genradius fiithrte zu einer Reduzierung des Schallleistungspegels bei der BPF von bis zu 6
dB. In beiden Féllen war die verringernde Wirkung der Mafinahmen bei den Oberschwin-
gungen der BPF noch ausgeprégter. Interessanterweise konnten die besten akustischen
Ergebnisse, sowohl die tonalen als auch die breitbandigen Anteile des Betriebsgerdusches
betreffend, mit einem Abstandsverhéltnis von Ar,/ro = 0,25 und einem Radienverhélt-
nis von R,/r9 = 0,2 erzielt werden, bei welchen sich auch das Wirkungsgradmaximum
feststellen lief3. Die Ergebnisse stehen somit im Widerspruch zur zuvor erwédhnten Aussage
von FEck und Regenscheit und nach Neise spricht, bis auf ein vergrofertes Spiralgehéuse,
nichts gegen einen vergréferten Zungenabstand bzw. -radius (vgl. [21, 23]). Zu vergleichba-
ren Ergebnissen beziiglich des Wirkungsgrades und der tonalen Geraduschanteile kommen
auch W. A. Smith et al. (1974). Da Smith et al. das Spiralgehduse konstant hielten, schliefit



Neise aus den Ergebnissen, dass zur Reduzierung des Pegels bei der BPF keine Anpassung
des Gehéuses notwendig ist. Lediglich die von Leidel erzielte 3 bis 5 dB Verringerung des
breitbandigen Gerdusches konnten Smith et al. nicht nachweisen, was laut Neise vermut-

lich an der verringerten Stromungsgeschwindigkeit im grofieren Gehéuse von Leidel liegt
(vgl. [21)).

Eine heute noch im industriellen Bereich genutzte Bemessungsgrundlage fiir Radialventila-
toren geht auf experimentelle Untersuchungen von L. Bommes (1979) zuriick. Bommes hat
sich in den 1970er Jahren mit der Auslegung und Optimierung der aerodynamischen und
akustischen Eigenschaften von Radialventilatoren mit riickwérts-gekriimmten Schaufeln
befasst. Seine Messungen zeigen, in Ubereinstimmung mit den vorher genannten Ergeb-
nissen, dass Zungenabstand sowie -radius fiir die Drehtonerzeugung eine entscheidende
Rolle spielen und die aerodynamischen Kennlinien des Ventilators durch deren akustisch
positive Bemessung nicht negativ beeinflusst werden [24]. Untersuchungen zum Einfluss
des Laufradauflendurchmessers, der Schaufelanzahl und weiteren Parametern fithrten zu ei-
ner Bemessungsrichtlinie fiir Ventilatoren auf Grundlage eines Entwurfspolynoms, welches
ausschliellich auf der Schnelllaufzahl o als dimensionsloser Kennzahl zur Beschreibung der
Maschine beruht.! Das Bommes-Entwurfspolynom stellt damit eine Erweiterung des klas-
sischen Cordier-Diagramms zur Auslegung von Stromungsmaschinen dar und ist seither
fortwahrend weiterentwickelt worden (vgl. [25]). Im Cordier-Diagramm werden die Schnell-
laufzahl sowie die Durchmesserzahl § von Turbomaschinen mit hohen Wirkungsgraden
aufgetragen und dienen der Bemessung von Stromungsmaschinen [26]. Ventilatorlaufrader
und Spiralgehduse, die nach der Bemessungsrichtlinie von Bommes et al. ausgelegt werden,
zeichnen sich durch einen guten Kompromiss zwischen Gesamtwirkungsgrad und Ventila-
torakustik aus [27]. Fiir den Zungenabstand und den Zungenradius empfehlen Bommes et

al. Werte von Ar,/ro = 0,25...0,33 bzw. R, /ro = 0,05...0,1 [9].

Aktuelle Untersuchungen von S. Markschies (2019) an einem nach Bommes ausgelegten
Radialventilator mit rickwarts-gekriimmten Schaufeln zeigen erneut, dass ein akustisch
positiv bemessener Zungenabstand bzw. -radius keine signifikante Wirkungsgradverringe-
rung nach sich zieht. So konnte der Schallleistungspegel bei der BPF durch Vergréfierung
des Zungenabstands um bis zu 6,5 dB und der A-bewertete Gesamtschallleistungspegel
um bis zu 3,8 dB reduziert werden, wobei der Wirkungsgrad nur innerhalb der Mes-
sunsicherheit schwankte. Eine Korrelation zwischen Schallentstehung und Wirkungsgrad
konnte nicht festgestellt werden. Markschies stellt ebenso fest, dass der Einfluss des Zun-
genabstandes grofler ist als der des Zungenradius. Anders als bei Leidel und Bommes,
kann allerdings ein gewisser Einfluss des Radius auf den Wirkungsgrad bei bestimmten

Radienverhéltnissen nachgewiesen werden, weswegen Markschies, auch aufgrund des eher

'Die Schnelllaufzahl o ergibt sich aus der Antriebsdrehzahl n der Maschine, dem geférderten Volumen-
strom V' sowie der spezifischen Forderarbeit Y oder aus den entsprechenden dimensionslosen Parame-
tern Volumenzahl ¢ und Druckzahl ¢



geringen Einflusses des Radius auf die Schallentstehung, zu kleineren Radienverhéltnissen

innerhalb des von Bommes empfohlenen Bereiches rét [28].

Neben der Variation von Abstand und Radius kann auch eine spezielle Geometrie der Zun-
ge das akustische und aerodynamische Verhalten des Ventilators beeinflussen. Embleton
untersuchte dazu schrige Schaufelhinterkanten sowie Spiralgehiusezungen. Ublicherweise
werden diese parallel zur Rotorachse und zueinander ausgefithrt. Dies fiihrt allerdings da-
zu, dass die gesamte Zungenoberfliche phasengleich durch den Schaufelnachlauf angeregt
wird und somit eine lokale Schallquelle mit maximaler Intensitit entsteht, was insbe-
sondere zu hohen Pegeln bei der Blattfolgefrequenz fiihrt. Dies kann durch Schragung
der Schaufelhinterkanten und/oder der Gehdusezunge gemindert werden. Embleton weist
darauf hin, dass eine schrige Gehdusezunge ausschliellich das Gerduschverhalten beein-
flusst, wahrend eine Schragung der Schaufeln auch die aerodynamischen Eigenschaften des
Ventilators verdndern kann. Bei Ventilatoren mit kleinem Zungenabstand konnte durch
Schragung der Spiralgehéusezunge in der Grofle einer Schaufelteilung eine Verminderung
des Drehtons von bis zu 12 dB beobachtet werden. Abgeschrigte Schaufelhinterkanten
bei riickwérts-gekriimmten Schaufeln haben bei einem laut Embleton optimalen Winkel
von 12° zu einer geringfiigigen Minderung des Breitbandrauschens und einer 2 bis 3 dB
Pegelreduzierung bei der BPF gefiihrt. Zusétzlich konnte der Wirkungsgrad tiber einen wei-
ten Kennlinienbereich leicht verbessert werden [22]. Neise stellt in seiner Literaturstudie
weitere Untersuchungsergebnisse anderer Autoren vor und kommt ebenfalls zu dem FEr-
gebnis, dass eine Schrigung der Zunge bzw. der Schaufelhinterkante zu einer Verringerung
des tonalen Schallanteils fithrt und bis zu einem gewissen Grad auch den breitbandigen
Gerduschanteil reduzieren kann. Er merkt weiterhin an, dass sich eine schrige Zungen-
geometrie als effektiver erwiesen hat. Dies kann allerdings bei Ventilatoren mit geringer
Schaufelanzahl zu komplexen Geometrien fiihren, da die bendtigte Schréagung in Hohe ei-

ner Schaufelteilung relativ grofi wiirde [21].

Dieses Problem besteht bei Trommelldufer-Ventilatoren mit ihren vielen Schaufeln nicht.
Daher haben M. Darvish und S. Frank (2013-15) zusammen mit R. Streuber unter an-
derem die Schrigung der Spiralgehdusezunge bei Trommelldufer-Ventilatoren mithilfe nu-
merischer Stromungssimulationen (engl. Computational Fluid Dynamics - CFD) und nu-
merischer Aeroakustik (engl. Computational Aeroacoustics - CAA) erneut untersucht und
die Ergebnisse experimentell validiert. Sie stellen fest, dass der positive Effekt der Zun-
genschrigung bei bereits gut ausgelegten Trommell&dufer-Ventilatoren und Spiralgehdusen
gering ausfillt, was unter anderem an der kleinen Schrégung von einer halben bzw. einer
vollen Schaufelteilung liegen kénnte. Es konnte jedoch eine Reduzierung der Schalldruck-
pegel bei der BPF von bis zu 10 dB bei Zungen mit kleinen Radien nachgewiesen werden,
weswegen sich diese Mafinahme fiir weniger optimal ausgelegte und auerhalb des Opti-

malpunktes betriebene Ventilatoren anbietet. Nach Darvish et al. sollte ein groflerer Nei-



gungswinkel der Schrigung dabei helfen, die benttigte Phasenverschiebung zur Reduzie-

rung der tonalen Gerduschanteile bei Trommelldufer-Ventilatoren zu erreichen [29-31].

Markschies stellt dhnliche Zusammenhénge bei gut ausgelegten Ventilatoren mit riickwarts-
gekriimmten Schaufeln fest. Auch hier fithrt die Schragung der Spiralgehdusezunge zu kei-
ner signifikanten Minderung der tonalen Gerduschanteile im Bestpunkt des Ventilators.
Allerdings konnte eine Wirkungsgradsteigerung sowohl im BEP als auch im Uberlast-
bereich von bis zu 6 Prozent durch ein verringertes Antriebsmoment und eine leichte
Druckerh6hung beobachtet werden. Markschies erklart dies mit einer moglicherweise ge-
ringeren Riickwirkung der sonst phasengleichen Druckstéfle an der Zunge beim Passieren
der Schaufeln auf das Laufrad [28].

Der bei der Schriagung der Spiralgehédusezunge genutzte Effekt der Phasenverschiebung
zur Reduzierung des tonalen Gerduschanteils kann bei geeigneter Wahl der Geometrie
zu einer kompletten Ausléschung spezifischer Frequenzanteile durch destruktive Interfe-
renz fithren. Fiir eine vollstdndige Ausléschung miissen zwei Wellen gleicher Frequenz
und Amplitude genau um 180° phasenverschoben sein. Um diesen Effekt auf die fiir das
Gesamtgerdusch des Ventilators bedeutendste Frequenz, der Blattfolgefrequenz und de-
ren Oberschwingungen, anzuwenden, haben M. Darvish et al. (2015), D. Beck (2013)
und B. Tietjen (2013) gemeinsam Untersuchungen mit gestuften Spiralgehdusezungen an
Trommelldufer-Ventilatoren durchgefiihrt. Die Stufen wurden dabei so ausgelegt, dass sie
einer halben Schaufelteilung entsprechen und damit eine Phasenverschiebung von 180°
hervorrufen. Transiente Oberflichendaten aus numerischen Simulationen zeigen, dass die
Intensitdt der Schallquellen nicht homogen iiber die Zungenoberfliche verteilt ist. Statt-
dessen trigt die Hélfte der Spiralgehdusezunge, welche sich auf der Nabenseite des Ven-
tilators befindet, deutlich mehr zur Drehtonerzeugung bei [30, 32]. Aus diesem Grund
wurde eine vierfache Stufung der Zunge gewéhlt, um in jedem Fall im akustisch aktiven
Bereich der Zungenoberfliche eine Phasenverschiebung zu bewirken. Die Untersuchungen
zeigen, dass mit gestuften Zungen die Schalldruckpegel der BPF und deren Vielfache redu-
ziert werden konnen, ohne dabei den Wirkungsgrad des Ventilators zu senken. So konnte
der Schalldruckpegel der BPF bei einer absichtlich spitz gewdhlten Variante mit kleinem
Zungenradius um 21,6 dB, die 2. Harmonische um 12,9 dB reduziert werden. Fiir den
Gesamtschalldruckpegel des Ventilators lief§ sich eine Verringerung um 17 dB nachweisen.
Fiir bereits gut ausgelegte Spiralgehdusezungen lieflen sich Pegelreduzierungen im Bereich
von 3 bis 6 dB fiir den Drehton und 3,5 bis etwa 8 dB fiir die 2. Harmonische nachweisen
(vgl. [33]). Vergleichsmessungen mit gestuften Zungen in der Grofle einer ganzen Schaufel-
teilung wiesen keine verringerten Schalldruckpegel auf, wodurch die Reduzierung bei der
BPF und deren Vielfachen bei halber Teilung auf den Effekt der destruktiven Interferenz
zuriickgefithrt werden kann. Die Autoren merken weiterhin an, dass die Orientierung und
Ausfithrung der Stufung das akustische sowie aerodynamische Verhalten des Ventilators

mafgeblich beeinflussen kénnen. So kam es bei einigen untersuchten Varianten statt der



erwiinschten Reduzierung zu einer Erhohung der tonalen Geréduschanteile und schlechteren
Wirkungsgraden, weswegen die Auswahl mit grofier Sorgfalt geschehen muss (vgl. [30, 33—
36]).

Markschies hat das Prinzip der gestuften Zungen auf Ventilatoren mit riickwérts-gekriimm-
ten Schaufeln angewendet und kommt zu dhnlichen Erkenntnissen. So konnte der Pegel
des Drehtons, im Vergleich zu einer geraden Referenzzunge mit guten akustischen sowie
aerodynamischen Eigenschaften, bei halber Schaufelteilung um etwa 2 dB im Bestpunkt
und etwa 3 dB im Uberlastbereich reduziert werden. Das Breitbandgerdusch des Ventila-
tors bleibt dabei nahezu unverdndert. Markschies stellt bei allen untersuchten gestuften
Zungen eine Steigerung des Wirkungsgrades durch ein verringertes Antriebsdrehmoment
fest. Die Wirkungsgradsteigerung betrigt bis zu 4,4 Prozentpunkte im Bestpunkt des Ven-
tilators. Wie bei den Untersuchungen an Trommelldufer-Ventilatoren zeigt sich, dass vor
allem die akustischen Eigenschaften sensibel auf unterschiedliche Anordnungen der Stufen
reagieren, wobei die Anzahl der von Markschies untersuchten Zungengeometrien deutlich
kleiner ist als die von Darvish et al. Markschies hat weiterhin nachweisen kénnen, dass
die gerduschmindernden Effekte der Stufung und der Vergroflerung des Zungenabstands

sowie -radius nicht additiv sind, was Neise in [21] auch fir schrige Zungen feststellt [28].

Neise und Koopmann et al. (1980-88) haben ebenfalls Untersuchungen zur Reduzierung
des Drehtons direkt am Ort der Schallentstehung durchgefithrt. Sie verwendeten in ers-
ten Untersuchungen A/4- bzw. Helmholtz-Resonatoren innerhalb der Spiralgehéusezunge.
Werden die Resonatoren so ausgelegt, dass ihre Eigenfrequenz bzw. Lange mit der Blatt-
folgefrequenz korrespondieren, wird dem System durch Dissipation Schallenergie entzogen
und die Schalldruckpegel der BPF und deren Oberschwingungen im akustischen Fernfeld
sinken. Mithilfe der Resonatoren konnte eine Pegelreduzierung bei der Blattfolgefrequenz
von bis zu 29 dB und eine Gesamtschalldruckpegelabnahme von bis zu 7 dB(A) erreicht
werden. Die aerodynamischen Eigenschaften des Ventilators blieben dabei unverdndert,
da die urspriingliche Zungengeometrie nicht modifiziert wurde [37, 38]. Die Anwendung
von Resonatoren oder schallabsorbierenden Materialien zur Geréduschreduzierung wird un-
ter passiver Gerduschunterdriickung (engl. Passive Noise Cancellation - PNC) zusam-
mengefasst. Dazu zédhlen auch Untersuchungen von Y. Gu et al. (2011), die mit schall-
absorbierender Auskleidung im Spiralgehduse eines Radialventilators den breitbandigen
Gerauschanteil reduzieren konnten. In Verbindung mit einer angeschrégten Zungengeome-
trie konnte zusétzlich auch der tonale Schall verringert werden. Als nachteilig erwies sich
eine durchgingig niedrigere aerodynamische Leistungsfihigkeit im Vergleich zum nicht-
absorbierend ausgefiihrten Spiralgehéuse [39]. C. Xu und Y. Mao (2016) haben akustisch
ddmpfende Materialien in Form von Metallschaum an der Gehé&usezunge von Radialven-
tilatoren verwendet. Sie konnten mit bestimmten Konfigurationen die BPF komplett aus
dem Gerduschspektrum eliminieren und ebenfalls das Breitbandgerdusch reduzieren. Al-

lerdings erweist sich die Porengrofie sowie -beschaffenheit als kritisch und beeinflusst den
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Wirkungsgrad teilweise stark [40]. Werden zur Gerduschreduzierung elektrisch betriebe-
ne Geréte genutzt, spricht man von aktiver Gerduschunterdriickung (engl. Active Noise
Cancellation - ANC). Koopmann und Neise et al. (1988) haben ihre Untersuchungen mit
Resonatoren auf den Bereich der ANC erweitert. Sie nutzten dafiir sowohl Lautsprecher als
auch elektro-magnetisch betriebene Vibrationsplatten innerhalb der Spiralgehdusezungen
und erzeugen sogenannten Antischall. Dieser zu einem bestimmten Bezugsgerdusch ge-
genphasigen Schall kann mittels destruktiver Interferenz bestimmte Pegel reduzieren. So
konnten mit dieser Methode die Pegel bei der BPF und deren 2. und 3. Harmonischer um
bis zu 23 dB reduziert werden [41, 42]. Das Prinzip des Antischalls wird auch bei modernen
Kopfhorern zur aktiven Grauschunterdriickung genutzt, um Nutzschall wie Sprache oder

Musik von stérenden, insbesondere tieffrequenten Gerduschanteilen zu bereinigen [43].

Konstruktive Mafinahmen innerhalb des Ventilatorlaufrades, statt am Spiralgehduse oder
im Auslasskanal, zielen in der Regel auf eine ablosefreie Durchstrémung des Rotors und der
Vermeidung von Sekundérstromungen ab und sollen dadurch die instationdren Schaufel-
krafte reduzieren. Ablosegebiete an den Schaufeln oder der Deckscheibe sorgen fiir Wirbel-
entstehungen und erhéhen so hauptséchlich den schmal- und breitbandigen Gerauschan-
teil. Sekundéarstromungen in den Schaufelkanélen steigern insbesondere die tonalen und
breitbandigen Gerausche (vgl. [9, 11, 44]). In beiden Fallen wird der Hauptstréomung Ener-
gie entzogen, wodurch die aerodynamische Leistungsfihigkeit sinkt. Embleton untersuchte
daher Schlitze in den Ventilatorschaufeln, um die mit Verlusten und Schallentstehung ver-
bundene Grenzschichtablosung auf den Schaufeln weiter in Richtung Schaufelhinterkante
zu verschieben oder komplett zu unterdriicken. Durch die Schlitze erfolgt ein Energieaus-
tausch von der Schaufeldruck- zur Schaufelsaugseite, welcher sich aufgrund des Druckgra-
dienten automatisch einstellt. Dem energieschwachen Fluid in der Grenzschicht auf der
Schaufelsaugseite wird somit kinetische Energie zugefiihrt, was die Ablésegefahr mindert
(vgl. [45]). Der Erfolg dieser Mafinahme hielt sich bei Embleton in Grenzen. So konnte der
Wirkungsgrad des Ventilators unterhalb des Bestpunktes zwar leicht erh6ht und das Breit-
bandgerdusch um 1 bis 2 dB verringert werden, oberhalb des BEP verschlechterten sich
die Betriebscharakteristika jedoch wieder [22]. Untersuchungen weiterer Autoren kommen
zu dhnlichen Ergebnissen [11]. Durch die bauartbedingte 90°-Umlenkung der Stréomung
im Laufrad eines Radialventilators kann es auch an der Deckscheibe zu verlustreichen
Abloseerscheinungen und damit einhergehender Gerduschentwicklung kommen. Fehse und
Neise (1999) zeigen, dass durch Ablosung an der Deckscheibe und Schaufelsaugseite vor
allem tieffrequenter Schall im Bereich von 20 bis 200 Hz entsteht. Sie merken an, dass
eine giinstige Meridiankontur mit groflen Einlaufradien an der Deckscheibe dabei helfen
kann, Ablésung zu vermeiden [46]. Des Weiteren trégt die Spaltstromung, die sich durch
den Druckunterschied zwischen Spiralgehduse und Laufradsaugseite ergibt und durch den
notwendigen Ringspalt zwischen Einlaufdiise und Ventilator stromt, dazu bei, die Haupt-
stromung ablosearm in die radiale Richtung umzulenken. Die Wirkungsweise ist dabei

identisch zu den zuvor beschriebenen geschlitzten Schaufeln. S. Suzuki und Y. Ugai (1977)
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haben experimentell gezeigt, dass ein moglichst kleiner Diisenspalt, der betriebsbedingt
notwendige Abstand zwischen stationdrer Einlaufdiise und rotierendem Laufrad, sowohl
die aerodynamischen als auch die aeroakustischen Eigenschaften eines Radialventilators
positiv beeinflusst. So konnte der Wirkungsgrad um bis zu 10 Prozentpunkte gesteigert und
der Kennlinienbereich bei kleinem Diisenspalt deutlich erweitert werden. Der gemittelte
Schalldruckpegel sank auflerhalb des BEP um bis zu 3 dB. In den jeweiligen Bestpunk-
ten, deren Lage abhéngig von der Grofle des Diisenspalts ist, waren die Schalldruckpegel
konstant. Dies spricht dafiir, dass ein kleinerer Spalt nur im Uber- und Unterlastbereich
zu einer Gerduschminderung fiihrt, da im Bestpunkt ohnehin mit den geringsten Ablo-
seerscheinungen zu rechnen ist [47]. Unter Umstédnden kann ein ungiinstig ausgelegter
Diisenspalt allerdings auch zu starken tonalen Stoérgerduschen fithren, die sich oberhalb
der BPF zeigen [48, 49]. Des Weiteren besteht bei einer zu kleinen Spaltgrofie die Gefahr,
dass durch fertigungsbedingte Toleranzen Schleifgerdusche zwischen stationdrer Diise und
rotierendem Laufrad entstehen. Die Ausfiihrung der Schaufelvorder- und -hinterkanten
kann ebenfalls dazu beitragen, sowohl das Gerduschverhalten als auch die aerodynami-
sche Leistungsfiahigkeit zu verbessern. Die Grundlage dazu liefern Beispiele aus der Na-
tur. So kann mithilfe dieser, als Bionik bezeichneten Wissenschaft, etwa das duflerst leise
Flugverhalten von Eulen und die besondere Beschaffenheit von Walflossen fiir die Ge-
rauschminderung von Tragfliigeln und Ventilatoren verwendet werden. T. Geyer (2017)
hat die speziellen Gegebenheiten des Eulenfliigels auf Tragfliigel angewendet und so etwa
den Einfluss gezackter Schaufeleintritts- und -austrittskanten untersucht. Durch Verringe-
rung der Interaktion von Schaufelvorderkante und turbulenzbehafteter Zustréomung sowie
der turbulenten Grenzschicht mit der Schaufelhinterkante kann die Gerduschentwicklung
positiv beeinflusst werden [50]. Zurbano-Ferndndez et al. (2019) haben das Prinzip der ge-
zackten Vorderkante, welches durch den Eulenfliigel und sogenannten Tuberkeln inspiriert
wurde, auf einen Radialventilator angewendet. Als Tuberkel werden kleine knotige Ober-
flichenstrukturen beispielsweise auf den Flossen von Buckelwalen bezeichnet (vgl. [51]).
Sie haben ebenfalls eine Gerduschminderung, vor allem im Frequenzbereich unterhalb von
1000 Hz sowie im breitbandigen Bereich, festgestellt. Allerdings merken sie an, dass so-
wohl die geometrische Ausfithrung der Zacken als auch die Intensitéat der Zustromturbulenz
grofen Einfluss auf die Wirksamkeit der MaBnahme hat [52]. Der Ventilatorenhersteller
Ziehl-Abegg vereint zahlreiche bionische Merkmale in einer modernen Ventilatorgenera-
tion und hat durch Tuberkel an der Schaufelvorderkante, eine gewellte und verwundene
Schaufel sowie eine gezackte Hinterkante die aerodynamische und aeroakustische Leis-

tungsféhigkeit ihres Ventilators deutlich gesteigert [53].

Eine weitere konstruktive Mafinahme, um den tonalen Gerduschanteil zu beeinflussen, be-
steht in einer ungleichméfig ausgefithrten Schaufelanordnung. Die Wirkungsweise beruht
erneut darauf, die Phasenlage der Rotor-Stator-Interaktion zu verdndern. Untersuchungen
dazu wurden unter anderem von M. Boltezar et al. (1998) [54], G. Lauchle und T. Brun-
gart (2000) [55] sowie D. Wolfram und T. Carolus (2010) [48] an riickwérts-gekriimmten
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Schaufeln und von B Jiang et al. (2019) [56] an vorwarts-gekriimmten Schaufeln durchge-
fithrt. Bei allen Untersuchungen zeigt sich, dass zwar der Drehton reduziert werden kann
und sich der Wirkungsgrad nicht signifikant dndert, die abgestrahlte Gesamtschallleistung
aber konstant bleibt. Die Ursache liegt darin, dass die akustische Gesamtenergie erhal-
ten bleibt und lediglich auf andere Frequenzen umgelagert wird. Trotz dessen kann eine
ungleiche Schaufelanordnung dazu beitragen, den subjektiven Gerduschcharakter, durch
Anregung von Frequenzen im weniger empfindlichen Bereich des menschlichen Horens, zu
verbessern (vgl. [11]). Schwingungsinduzierte Gerdusche und strukturelle Probleme kénnen
sich wiederum als nachteilig erweisen, weswegen Jiang et al. unter anderem den Parameter

Unwucht in ihre Optimierungen einbeziehen [56].

Die klassische experimentelle Optimierung ohne Nutzung numerisch gestiitzter Algorith-
men der aerodynamischen oder akustischen Eigenschaften von Ventilatoren ist oft mit
hohem Aufwand verbunden. Gerade Studien zum Einfluss der verschiedenen geometri-
schen Parameter eines Ventilators im Hinblick auf die Zielgréflen sowie der Prototypenbau
sind mit hohem Kosten- und Zeitaufwand verbunden. Existieren zusétzlich noch keine
geeigneten Messverfahren oder ist das schnelle und vergleichsweise kostengiinstige Rapid-
Prototyping Verfahren nicht geeignet, steigt der Aufwand noch weiter. Die Verfiigbarkeit
von CFD-Software, auch fiir industrielle Problemstellungen bringt durch kontinuierlich
steigende Rechenleistung enorme Erleichterungen. So muss in der Regel nur noch das
Referenzmodell als physischer Prototyp gebaut und vermessen werden, um die Simulatio-
nen zu validieren. Die eigentliche Geometrieoptimierung kann dann virtuell durchgefiihrt
werden. Anschlieflend kénnen vielversprechende Varianten gebaut und vermessen werden.
Auch wenn durch numerische Simulationen der Aufwand der Optimierungen deutlich re-
duziert werden konnte, miissen die Auswahl und Variation der untersuchten Parameter
sowie ihr Einfluss auf die Zielgréfle, die Modellerstellung und Validierung weiterhin von

Hand erfolgen.

Mit der Entwicklung mathematischer Methoden und Algorithmen fiir Optimierungsauf-
gaben und ihrer numerischen Umsetzung konnte der Aufwand in der Vergangenheit stark
reduziert werden. Es ist nun moglich zahlreiche Varianten einer optimierten Geometrie im
Hinblick auf die Erreichung einer oder mehrerer Ziele zu untersuchen. Der Einfluss un-
terschiedlichster Parameter auf die Zielgrofle kann mittels Sensitivitdtsanalysen bewertet
werden und es konnen Ventilatormodelle entstehen, welche mit der klassischen Versuch-
und-Irrtum-Optimierung nicht ohne Weiteres denkbar gewesen wéren. Seit Beginn der
rechnergestiitzten Optimierung sind zahlreiche Strategien sowie Algorithmen entwickelt,

angewendet und in einschlagiger Fachliteratur verdffentlicht worden (bspw. [57-62]).
K.-Y. Kim et al. und M.-W. Heo et al. (2004-2016) haben gemeinsam in einer Reihe von

Arbeiten Radialventilatoren mit unterschiedlichen Optimierungsalgorithmen untersucht.

Mithilfe der statistischen Versuchsplanung (engl. Design of Ezxperiments - DoFE) in Ver-
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bindung mit der Response Surface Methode (engl. Response Surface Methodology - RSM)
haben sie den Einfluss der Spiralgehduse- und der Zungengeometrie sowie der Laufradbrei-
te auf den Wirkungsgrad eines Ventilators mit vorwérts-gekriimmten Schaufeln analysiert.
Bei der Response Surface Methode wird eine Approximation der zugrundeliegenden Sys-
temgleichungen durchgefiihrt. Die Approximation kann als Flache dargestellt werden, die
h&ufig mittels linearem oder quadratischem Polynom beschrieben wird. Kim et al. haben
die Kontinuitéts- und die Reynolds-gemittelte Navier-Stokes-Gleichung (engl. Reynolds-
Averaged Navier-Stokes-Equation - RANS) in Verbindung mit einem CFD Solver genutzt.
Die bei der RSM entstehende Antwortflache gibt die Systemantwort bei sich gleichzei-
tig dndernden Eingangsparametern wieder und kann, gerade bei Mehrzieloptimierungen,
dabei helfen, schnell und effektiv viele Eingangsgréfien zu untersuchen. Zur Festlegung
geeigneter Stiitzstellen fiir die Antwortfliche, die dafiir sorgen, dass die Approximation
die realen Zusammenhédnge moglichst gut beschreibt, wird haufig die Design of Expe-
riments Methode genutzt. DoE ist ein statistisches, regressionsbasiertes Verfahren zur
virtuellen Versuchsplanung. Mittels dieser statistischen Versuchsplanung kann die Anzahl
der Stiitzstellen minimiert, der Einfluss der Eingangsgrofien untersucht und Informatio-
nen zur Giite der Approximation gewonnen werden. Eine sorgféltig durchgefiihrte DoE
stellt damit sicher, dass mit einem Minimum an Eingangsparametern, ein Maximum an
Informationen aus dem Modell gewonnen werden kann (vgl. [63]). Die Optimierungen von
Kim et al. zeigen eine stiarkere Abhéngigkeit des Wirkungsgrades von der Zungenlage und
dem Offnungswinkel des Spiralgehiiuses als von den anderen untersuchten Variablen. So
konnte der Wirkungsgrad um 5,0 Prozentpunkte gegeniiber einem Referenzdesign gestei-
gert werden. Weitere Verbesserungen konnten erzielt werden, indem der Volumenstrom
als Einganggrofie beriicksichtigt wurde [64, 65]. Heo et al. haben die Arbeiten fortge-
fithrt und im néchsten Schritt die aeroakustischen Eigenschaften in ihre Optimierungen
eingeschlossen. Sie nutzten dafiir stationdre und instationdre RANS Simulationen und
die Lighthill Analogie in Verbindung mit multidisziplindren evolutiondren Algorithmen
(engl. Multi-Objective Evolutionary/Genetic Algorithms - MOEA/MOGA), um den Wir-
kungsgrad und die Schallabstrahlung eines Trommelldufer-Ventilators zu optimieren [66].
Evolutiondre Algorithmen (EA) sind eine, ebenfalls aus der Bionik stammende heuristi-
sche Methode, zur effizienten Optimierung von Systemen mit vielen Eingangsgréfien. Als
Vorbild dient die natiirliche Evolution und getreu dem Gesetz des survival of the fittest
werden iiber , Mutation®, ,,Rekombination“ und ,Selektion* diejenigen ,,Individuen® einer
,Population“ ausgewahlt und weiterentwickelt, welche die hochste ,Fitness* aufweisen,
also die Zielgroie maxi- bzw. minimieren (vgl. [67]). Heo et al. konnten durch eine zwei-
stufige Optimierung den Wirkungsgrad des Ventilators im Vergleich zum Referenzdesign
um 6,6 Prozentpunkte steigern und den A-bewerteten Schalldruckpegel um 7,2 dB sen-
ken [66]. In einer weiteren Studie haben Heo et al. den Effekt von Zwischenschaufeln auf
den Wirkungsgrad und Druckaufbau eines Radialventilators mit riickwérts-gekriimmten
Schaufeln untersucht und optimiert. Sie nutzten dafiir wiederum evolutionére Algorithmen

in Kombination mit Design of Experiments und der Response Surface Methode als Ersatz-
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model fiir RANS Simulationen und konnten den Wirkungsgrad des Ventilators um 3,8
Prozentpunkte und den Druckaufbau um etwa 70 Pa gegeniiber der Vergleichsbasis stei-

gern [68].

Weitere Optimierungen, speziell im Hinblick auf die Aeroakustik von Ventilatoren, ha-
ben unter anderem Yang et al. (2013) und Stadler et al. (2016) durchgefiihrt. Yang et
al. nutzten Design of Experiments, die Response Surface Methode und multidisziplindre
evolutiondre Algorithmen in Kombination mit CFD Simulationen um die Schallabstrah-
lung eines Trommelldufer-Ventilators zu untersuchen und zu reduzieren. Als Verfahren
zur Beschreibung der turbulenten Strukturen innerhalb der CFD wurde die Grobstruk-
tursimulation (engl. Large Eddy Simulation - LES) verwendet. Die LES eignet sich be-
sonders fiir aeroakustische Untersuchungen, da hierbei grofiskalige Wirbelstrukturen bis
zu einer definierten Grofle nicht modelliert, sondern direkt berechnet werden. Dadurch
bleiben moglichst viele Informationen {iber das turbulente Strémungsfeld erhalten und
konnen in der akustischen Analogie verwendet werden. Als Erweiterungen der Lighthill
Gleichung nutzten sie die Curle sowie die Ffowcs Williams-Hawkings (FW-H) Analo-
gie, um sowohl Schallquellen numerisch zu lokalisieren, als auch die Schallabstrahlung
als Optimierungszielgréfie vorgeben zu kénnen. Yang et al. konnten durch Variation der
Antriebsdrehzahl, des Schaufelaustrittswinkels, des Zungenabstands sowie der Einlaufdii-
senkontur den Auslass-Schallleistungspegel um 9 Prozent bzw. etwa 1,5 dB reduzieren,
wobei der Wirkungsgrad konstant blieb. Es zeigt sich dabei, dass die Antriebsdrehzahl
einen groflen Einfluss auf die akustischen Eigenschaften hat, was damit zu begrinden ist,
dass die Umfangsgeschwindigkeit des Laufrades mit der dritten Potenz in die Schallleis-
tung der dominanten Schallerzeugungsmechanismen bei Radialventilatoren eingeht (vgl.
[69]). Eine Verringerung der Umfangsgeschwindigkeit ist allerdings bei Einhaltung des
Entwurfsziels und geringer geometrischer Anderung des Ventilators nur begrenzt moglich
[70]. Stadler et al. konnten mit der Optimierung eines Radialventilators mit riickwérts-
gekriimmten Schaufeln fiir eine medizinische Anwendung die Stdrken der evolutiondren
Algorithmen eindrucksvoll unter Beweis stellen. Aufgrund einer Reihe von geometrischen
Einschriankungen und Randbedingungen wegen des speziellen Anwendungsgebietes ihres
Ventilators stellte sich die Auslegung als besonders komplex heraus. Sie nutzten daher
RANS Simulationen und die FW-H Analogie, welche mittels Lattice-Boltzmann-Methode
umgesetzt wurde, um die aerodynamischen sowie aeroakustischen Eigenschaften des Venti-
lators mit EA zu optimieren. Gegeniiber dem klassisch ausgelegten Referenzdesign konnte
der Wirkungsgrad um 210 Prozent, von 17 % auf 55 %, gesteigert und der A-bewertete
Schalldruckpegel um 16,6 dB reduziert werden. Weiterhin hat die Geometrieoptimierung
zu geringeren Herstellungskosten, weniger bendtigter Sensorik und einem beschleunigten

Auslegungsverfahren gefiihrt [71].
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Bei den meisten Optimierungsaufgaben wird ein klassisch ausgelegter Referenzventila-
tor als Ausgangspunkt und Vergleichsbasis, etwa nach den Auslegungsrichtlinien von L.
Bommes oder C. Pfleiderer, genutzt. Der Nachteil dabei ist, dass auch die optimierten
Varianten den von der klassischen, empirischen oder semi-empirischen Auslegungsstrate-
gie definierten Rahmen meist nicht verlassen. Dieser begrenzte Rahmen oder Raum, im
Englischen treffend als design space bezeichnet, fiihrt dazu, dass sich die einzelnen Vari-
anten oftmals nicht grundsatzlich vom Referenzventilator unterscheiden und keine neuen
wegweisenden Modelle im Optimierungsprozess entstehen. Aus diesem Grund haben K.
Bamberger und T. Carolus (2017) eine neue Auslegungsrichtlinie auf Grundlage weniger
einfacher Korrelationen vorgeschlagen. Diese Korrelationen verkniipfen die Geometrie des
Laufrades mit dem aerodynamischen Betriebspunkt des Ventilators und sind in einem Op-
timierungsprozess mittels DoE, EA, CFD und kiinstlichen neuronalen Netzen entstanden.
So wird nicht der eigentliche Ventilator, sondern vielmehr die gesamte Auslegungsroutine
optimiert. Das Ziel der Arbeit war es, mit dem entwickelten Auslegungsschema Ventilato-
ren fiir eine grofle Bandbreite von Betriebspunkten auszulegen und mit klassischen Designs
zu vergleichen. Es zeigt sich, dass die Ventilatoren nahezu iiber den gesamten Betriebs-
bereich hohere Wirkungsgrade als die entsprechenden Vergleichslaufrader aufweisen. Der
Wirkungsgradgewinn betragt bis zu 10 Prozent. Zusétzlich zeigt sich eine hohe Zuverlassig-
keit des Auslegungsschemas im Hinblick auf die Erreichung des geforderten Druckaufbaus
[72].

Eine weitere Klasse von Auslegungsstrategien wurde unter anderem von M. Zangeneh
und W. R. Hawthorne (1990/91) entwickelt und publiziert [73, 74]. Diese dreidimensiona-
le, kompressible Auslegungsmethode arbeitet prinzipiell genau umgekehrt zu klassischen
Auslegungen. Bei konventionellen Auslegungen nach Bommes, Eck oder Pfleiderer wer-
den die Hauptabmessungen der Maschine iiber empririsch oder semi-empirisch gewonnene
Zusammenhéinge bestimmt. Anschlieend wird die Schaufelform nach unterschiedlichen
funktionellen Voraussetzungen festgelegt. Aus Kostengriinden oder aus fertigungstechni-
scher Sicht werden bei Radialventilatoren haufig einfache Kreisbogenschaufeln oder zwei-
dimensional punktweise berechnete Schaufeln verwendet. Bei dieser direkten, geradlinigen
Methode ergibt sich demnach das Stromungsgebiet innerhalb des Ventilators durch die
im Auslegungsprozess festgelegten Parameter. Anderungen der Schaufelform und deren
Auswirkung auf die Stromung miissen anschliefend mittels CFD oder experimenteller Ver-
fahren untersucht werden. Bei der von Zangeneh und Hawthorne entwickelten Methode
wird der klassische Ablauf umgekehrt. Durch Vorgabe einer konkreten Belastung tiber die
Druckverteilung auf den Schaufeln kann das Stromungsgebiet innerhalb des Ventilators
direkt beeinflusst werden. Die Schaufeln werden in einem iterativen Verfahren numerisch
berechnet, bis die spezifizierte Schaufelbelastung bzw. das gewiinschte Stromungsfeld er-
reicht ist. Die Verbindung dieses inversen Auslegungsverfahrens (engl. Inverse Design) mit

unterschiedlichen Optimierungsalgorithmen erlaubt es, spezielle Zielvorgaben wie die
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Schallabstrahlung festzulegen und die entsprechende Schaufelform zu erhalten. Dies kann
sowohl zu neuartigen Designs als auch zu einem deutlich reduzierten Auslegungs- und

Entwicklungsaufwand fiihren.

S. Lee et al. (2003) haben ein inverses Auslegungsverfahren in Verbindung mit der numeri-
schen Aeroakustik verwendet, um einen Axialventilator auszulegen, der bei Erreichung des
geforderten aerodynamischen Betriebspunktes ein Minimum an Schallemission aufweist.
Dabei dient die Verteilung des Gesamtschalldruckpegels, welche aus den vorgegebenen
instationdren Belastungen der Schaufeln berechnet wird, als Eingangsgréfie fiir das mehr-
dimensionale inverse Akustikmodell. Thre Untersuchungen zeigen gute Ubereinstimmung
zwischen den numerischen sowie experimentellen Ergebnissen und legen nahe, dass die
Schallabstrahlung sinnvoll als Eingangsgrofie in der inversen Auslegung genutzt werden
kann [75]. M. Stadler et al. (2014) haben eine erweiterte Herangehensweise fiir einen Axi-
alventilator genutzt. Sie nutzen einen evolutiondren Algorithmus, um den inversen Ausle-
gungsprozess zu optimieren. Als Zielgroen der Optimierung wurden der aerodynamische
Wirkungsgrad und die Schallabstrahlung festgelegt. Da aeroakustische Simulationen re-
lativ zeitaufwendig sind, wurde der Optimierungsalgorithmus auf ein vorher angelerntes
Metamodel angewendet. Vom Algorithmus als vielversprechend erachtete Varianten wur-
den mittels CFD und Lattice-Boltzmann-Methode aerodynamisch bzw. aeroakustisch auf
einer Cloud-Computing-Plattform mit hoher Rechenleistung simuliert. Ein physisch gebau-
ter Prototyp mit dem besten Kompromiss zwischen Wirkungsgrad und Schallabstrahlung
zeigt einen reduzierten Schalldruckpegel bei der BPF, eine fast vollsténdig ausgeloschte
2. Harmonische und eine Gesamtschallleistungspegelreduzierung von 1,3 dB(A) gegeniiber

einer Vergleichsbasis [76].

Zangeneh und de Maillard (2012) haben einen bereits invers ausgelegten Axialventilator im
Hinblick auf die Aerodynamik und Aeroakustik speziell im Unterlastbereich optimiert. Sie
nutzten den inversen Auslegungscode, zusammen mit Design of Experiments, der Response
Surface Methode sowie evolutiondren Algorithmen und konnten zeigen, dass insbesondere
bei niedrigen Volumenstrémen ein Kompromiss zwischen Wirkungsgrad und Schallab-
strahlung bei Axialventilatoren besteht. Die CFD Simulationen einer Variante mit hohem
Wirkungsgrad sowie einer mit niedriger Schallabstrahlung zeigen gute Ubereinstimmungen
mit der Approximation. Die Zielgréflen Wirkungsgrad und Geréduschemission erreichten im
Laufe der Optimierung eine Anderung von etwa 4 Prozentpunkten bzw. 2,5 dB. Es zeigt
sich weiterhin, dass sich die Verteilung der Schaufelbelastung fiir die beiden Zielgréfien
unterscheiden. Ein hoher Wirkungsgrad fithrt zu einer hohen Belastung im vorderen Teil
der Schaufel nah der Deckscheibe, wihrend der Bereich nah der Rad- oder Bodenscheibe
eher zur Schaufelaustrittskante belastet wird. Eine geringe Schallabstrahlung fithrt zu ei-
ner hohen Belastung im Bereich der Schaufeleintrittskante sowohl an der Deck- als auch
an der Radscheibe [77].
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Erfolgreich auf einen Radialventilator angewendet, konnten M. Henner et al. (2015) den
Wirkungsgrad eines Trommelldufer-Ventilators mittels Inverse Design in einem weiten
Betriebsbereich um bis zu 10 Prozent steigern. Sie haben zusétzlich das Spiralgehduse op-
timiert und konnten durch Verringerung der Wirbelstédrke im Bereich der Gehédusezunge
und der fast vollstandigen Unterdriickung einer strahlartigen Struktur, welche das Laufrad
nah der Radscheibe verlidsst, die zu erwartende tonale Schallentstehung ebenfalls mindern
[78].

Eisenmenger et al. (2019-2020) haben das Inverse Design fiir die aerodynamische und ae-
roakustische Auslegung und Optimierung eines Radialventilators mit riickwérts-gekriimm-
ten Schaufeln genutzt. Auf Basis eines klassisch ausgelegten Ventilators nach Bommes et
al. legten sie ein vergleichbares Laufrad mit der inversen Methode fiir einen identischen
Betriebspunkt aus. Dieses wurde anschliefflend mittels EA im Hinblick auf den Wirkungs-
grad und die Schallemission optimiert und numerisch sowie experimentell untersucht. In
zwei unabhéngigen Optimierungen wurde zum einen eine maximale Wirkungsgradsteige-
rung angestrebt, zum anderen eine minimale Schallabstrahlung bei gleichzeitig moglichst
kleiner Reduzierung der aerodynamischen Leistungsfahigkeit. Dabei zeigt sich eine qua-
litativ identische Charakteristik der Schaufelbelastungsverteilung, wie sie bei Zangeneh
und de Maillards Axialventilator festgestellt wurde. Die Optimierung des Wirkungsgrades
fiihrt zu einer hohen Schaufelbelastung im Bereich der Eintrittskante nah der Deckschei-
be, wihrend nah der Radscheibe die Belastung weiter in Richtung Schaufelhinterkante
verlagert wird. FKine Optimierung mit dem Ziel der geringen Schallabstrahlung fiithrt zu
einer hohen Belastung im vorderen Schaufelbereich an der Deck- sowie Radscheibe. Das
invers ausgelegte Vergleichsmodell sowie jeweils eine vielversprechende Variante der Op-
timierungsdurchldufe sind numerisch mittels stationdrer RANS Simulationen untersucht
worden. Dabei konnte der vom EA berechnete Trend hinsichtlich der aerodynamischen
Eigenschaften bestétigt werden. Der aerodynamisch optimierte Ventilator zeigt einen um
1,5 Prozentpunkte gesteigerten Wirkungsgrad im Betriebspunkt, wihrend der akustisch
optimierte Ventilator gegeniiber der Vergleichsbasis unverdndert bleibt. Der vom Algorith-
mus berechnete Schalldruckpegel zeigt eine leichte Erh6hung des Gesamtschalldruckpegels
von 0,7 dB beim wirkungsgradoptimierten und eine 1,3 dB Reduzierung beim gerduschop-
timierten Ventilator. Erste experimentelle Untersuchungen kénnen den Trend der aerody-
namischen Eigenschaften bestétigen, wiahrend die akustischen Messungen gegensétzliche

Erkenntnisse zu den numerisch bestimmten Ergebnissen liefern [79-81].
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1.2 Umfang und Ziele der Arbeit

Das Hauptziel der Arbeit ist es, die Moglichkeiten der inversen Auslegungsstrategie in
Kombination mit evolutiondren Optimierungsalgorithmen zu untersuchen und anzuwen-
den. Auf diese Weise sollen die aerodynamische Leistungsfiahigkeit sowie die aeroakusti-
schen Eigenschaften eines Radialventilators mit riickwérts-gekriitmmten Schaufeln verbes-
sert werden. Die Ergebnisse des Optimierungsprozesses in Form von numerischen Modellen
sowie physischer Prototypen der Ventilatorlaufrdder werden mithilfe von CFD Simulatio-
nen und experimentellen Untersuchungen bewertet. Dafiir sollen im Rahmen der Disser-

tationsarbeit folgende Ziele erreicht werden:

o Auslegung eines Radialventilators mit riickwérts-gekriimmten Schaufeln mithilfe der
Methode der inversen Auslegung sowie Optimierung der aerodynamischen und ae-

roakustischen Eigenschaften mit evolutiondren Algorithmen

e Durchfiihrung und Auswertung der experimentellen Untersuchungen hinsichtlich der
Aerodynamik und Akustik

¢ Untersuchung der optimierten Ventilatoren mithilfe der numerischen Strémungsme-

chanik

e Betrachtung unterschiedlicher geometrischer Schaufelparameter beziiglich des Ein-

flusses auf die aerodynamischen und aeroakustischen Kennlinien des Ventilators

Zur Auslegung und Optimierung wird der kommerzielle inverse Auslegungscode TURBO-
design 1 (TD1) der Firma Advanced Design Technology Ltd genutzt, welcher im Programm-
paket TURBOdesign Suite v. 6.8.0 integriert ist. Die Optimierungen werden mithilfe eines
evolutionéren Algorithmus durchgefiihrt, welcher mit dem Inverse Design Verfahren ver-
bunden wird und ebenfalls Teil der Softwarelésung ist. Zur Bestimmung der aerodynami-
schen Kennlinien der Ventilatoren wird ein Kammerpriifstand nach ISO 5801 genutzt. Die
aeroakustischen Untersuchungen werden mittels Kanal-Methode nach ISO 5136 durchge-
fiihrt. Zur genaueren Untersuchung moglicher Schallentstehungsmechanismen sowie zur
detaillierten Betrachtung der Stromungsgebiete innerhalb der Ventilatoren, werden CFD
Simulationen genutzt. Die Simulationen werden unter Verwendung stationérer sowie tran-
sienter Reynolds Averaged Navier-Stokes (RANS) Methoden durchgefiihrt. Die Ergebnisse
der Simulationen sowie der experimentellen Untersuchungen sollen dabei helfen, die unter-
schiedlichen vom Optimierungsalgorithmus bestimmten Schaufelformen fiir verschiedene

Zielfunktionen zu bewerten. Konkret geht es darum, folgende Fragen zu klaren:

¢ Welche Besonderheiten in der Schaufelform ergeben sich durch das Optimierungsziel

des hohen Wirkungsgrades?

o Welche Besonderheiten in der Schaufelform ergeben sich durch das Optimierungsziel

der geringen Schallabstrahlung?
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1.3 Radialventilatoren

Ventilatoren in radialer Bauweise zeichnen sich durch einen hoéher erreichbaren Druck-
aufbau bei iiblicherweise geringeren Volumenstromen als bei Axialventilatoren aus. Die
Bezeichnung Radialventilator leitet sich aus dem Stromungsschema durch das Laufrad
ab, welches in Abbildung 1.3 fiir ein frei aus der Umgebung ansaugendes Laufrad mit

riickwérts-gekriimmten Schaufeln innerhalb eines Spiralgehéuses dargestellt ist.

Das zu fordernde Fluid wird beispielsweise frei aus der Atmosphére angesaugt und dem
rotierenden Laufrad parallel zur Rotorachse iiber die Diise zugefiihrt. Innerhalb des Ven-
tilatorlaufrades wird das Férdermedium um 90° umgelenkt und radial in das Spiralgehéu-
se ausgestoBen. Im Spiralgehéduse wird das Fluid gesammelt und mittels kontinuierlicher
Querschnittserweiterung und damit einhergehender Verzogerung der Stromungsgeschwin-
digkeit, der im Laufrad erzeugte dynamische Druckanteil in nutzbaren statischen Druck
umgewandelt. Anschliefend verlédsst das Fluid den Ventilator auf einem héheren Energie-

niveau durch den Druckstutzen.

“I\entilatorlaufrad |-

Niedrig Hoch

Absolutgeschwindigkeit

Abbildung 1.3: Prinzipieller Aufbau von Radialventilatoren mit Stromungsschema.
Links: transiente CFD Simulation, Rechts: stationdre CFD Simulation.

Die Energieiibertragung durch das Laufrad auf das Arbeitsmedium kann mittels zeitli-
cher Anderung des Dralls zwischen der Schaufeleintritts- und -austrittskante beschrieben
werden. Weiterhin ldsst sich die Drallinderung mit den am Laufrad auftretenden Ge-
schwindigkeitskomponenten verkniipfen. Wird die Eintrittsseite mit dem Index 1 und die
Austrittsseite mit dem Index 2 bezeichnet, ergeben sich fiir ein Laufrad mit riickwérts-
gekrimmten Schaufeln die in Abbildung 1.4 gezeigten Geschwindigkeitsverhéltnisse fiir
den allgemeinen Fall mit leichtem Eintrittsdrall.

Hierbei bezeichnen die Geschwindigkeitsvektoren ¢ die Absolutgeschwindigkeit, die ein au-

Benstehender Beobachter wahrnimmt,  die Relativgeschwindigkeit, die ein mit dem Lauf-
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Eintrittsseite Austrittsseite

Abbildung 1.4: Qualitative Geschwindigkeitsverhéltnisse am Laufrad eines Radialventila-

tors mit riickwérts-gekriimmten Schaufeln fiir den allgemeinen Fall mit leichtem Eintritts-
drall.

rad rotierender Beobachter wahrnimmt und u die Umfangsgeschwindigkeit. Die Indizes m
und u bezeichnen die Komponenten der Geschwindigkeitsvektoren in Meridian- bzw. in
Umfangsrichtung. Die Winkel o und 3 innerhalb der Geschwindigkeitsdreiecke bezeichnen
den Absolut- bzw. den Relativstromungswinkel. Bei angenommener schaufelkongruenter
Durchstromung entspricht der Relativstromungswinkel dem geometrischen Schaufelwinkel.
r1 ist der Laufradinnen-, ro der Laufradaulenradius und w die Winkelgeschwindigkeit.

Uberall im Schaufelkanal gilt fiir die Geschwindigkeiten der folgende Zusammenhang:
U=1u+w (1.1)
Der aus der Punktmechanik stammende Drallsatz lautet in einer allgemeinen Form [82]:
D=m-(Fx0) (1.2)

Hierbei ist D der Drall oder Drehimpuls einer punktférmigen Masse m mit dem Orts-
radius 7 sowie dem Geschwindigkeitsvektor U. Aus Gleichung 1.2 wird ersichtlich, dass
fiir die Drallinderung des Fluides innerhalb des Laufrades die Umfangskomponenten der

Absolutgeschwindigkeiten v,, rechtwinklig zum Laufradradius entscheidend sind. Unter
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Verwendung des aus den Geschwindigkeitsdreiecken folgenden allgemeinen Zusammen-
hangs vy, = v - cosa ergibt sich fiir den betragsméfiigen Unterschied des Dralls eines

Fluidpartikels zwischen Ein- und Austritt aus dem Laufrad:
AD =m- (rg-vycosag —ri - vy cosay) (1.3)

Die zeitliche Anderung des Drallunterschieds entspricht der Summe aller am Fluid wir-
kenden dufleren Momente, welche sich aufgrund von Symmetriebedingungen auf das An-
triebsmoment My, der Antriebswelle reduzieren. Fiir stationédre kompressible Stromung
durch das Laufrad folgt [82]:

d

d
%AD = My = ﬁ[m (ro - vacosag — 11 - vy cosaq)] (1.4)

Durch Umformung und Vereinfachung sowie Einsetzen von Py = My - w fiir die Wel-

lenleistung und dm/dt = 1 fiir den Massenstrom durch das Laufrad ergibt sich:
Py =My -w=1m-w(ry vy, — 11 - v1y) (1.5)

Da fiir die Umfangsgeschwindigkeit am Laufrad © = w - r gilt und bei der angenommenen
ideal verlustfreien Stromung die Wellenleistung Py gleich der hydraulischen Leistung des
Fluides Py g, ist, folgt schlieBlich:

P
I gy vy — uy - o1y = Yin,o0 (1.6)

Gleichung 1.6 ist die Euler Strémungsmaschinenhauptgleichung1 erster Form und ver-
kniipft die spezifische, auf den Massenstrom bezogene, Forderarbeit des Laufrades Y iiber
die Geschwindigkeitskomponenten mit der hydraulischen Leistung des Fluides. Die In-
dizes th und oo verdeutlichen die getroffenen Annahmen des ideal reibungsfreien Fluides
sowie unendlich vieler und unendlich diinner Schaufeln fiir eine schaufelkongruente Durch-
stromung des Laufrades. In technischen Anwendungen soll die vom Ventilator am Fluid
verrichtete Arbeit maximal sein. Wie aus Gleichung 1.6 ersichtlich ist, erreicht Y ein Ma-
ximum, wenn sich der rechte Geschwindigkeitsterm zu null ergibt. Dies kann nur dann
der Fall sein, wenn die Umfangskomponente der Absolutgeschwindigkeit am Eintritt null
wird, da die Umfangsgeschwindigkeit durch die Rotation des Laufrades bedingt ist. Man
spricht in diesem Fall von einer drallfreien Zustromung. Das entsprechende Geschwindig-
keitsdreieck am Schaufeleintritt ist in Abbildung 1.5 dargestellt.

'In dieser Form gilt die Gleichung fiir Pumpen, Verdichter und Ventilatoren, in denen das Fluid vom
Index 1 (Eintritt) nach Index 2 (Austritt) stromt. Fiir Turbinenlaufrader gilt der umgekehrte Fall und
die Geschwindigkeitsterme miissen getauscht werden.
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Vim=V1 Wy

Eintrittsseite

Abbildung 1.5: Geschwindigkeitsdreieck am Schaufeleintritt bei drallfreier Zustromung.

Eine zweite Form der Euler Stréomungsmaschinenhauptgleichung ergibt sich, wenn der

Cosinussatz auf die Geschwindigkeitsdreiecke angewendet wird:

w=u?+v? =2 u-v-cosa (1.7)

Umgestellt ergibt sich:
u? + 0?2 —w?
u-v-cosazf (1.8)

Da wie bereits gezeigt v - cosa = vy, ist, kann Gleichung 1.8 nun unter Beriicksichtigung
der Indizes in 1.6 eingesetzt werden und ergibt die zweite Form der Stromungsmaschinen-

hauptgleichung fir Pumpen, Verdichter und Ventilatoren (vgl. [82]):

2 2 2 2 2 2
Usp —uy v — 01 Wy — Wy

Yinoo = R (1.9)

Der Zusammenhang zwischen theoretischer spezifischer Forderarbeit Y3j, o, der Dichte

des Fluides p und dem theoretischen (Gesamt- oder totalen) Druckaufbau 7des Ventilators

Aptotth,oo:

Aptotth, oo
p

sowie die Zusammensetzung des Gesamtdruckaufbaus aus den Anteilen statischer Druck

Yino = (1.10)

Apstat, dynamischer Druck Apg,,, und geoditischer Druck? Apgeo:

Aptot = Apstat + Apdyn + Apgeo (1.11)

erlauben es, jedem Term in Gleichung 1.9 einen Anteil zur Gesamtdruckerhéhung zuzu-
weisen (vgl. [15, 82, 83]):

! Aufgrund des geringen Hohenunterschieds zwischen Ein- und Austritt des Laufrads und der unterge-
ordneten Rolle bei gasférmigen Medien wird der geodéatische Druckanteil bei Ventilatoren in der Regel
vernachlassigt (vgl. [10, 15]).
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Y2 W Energieanteil bedingt durch hohere Umfangsgeschwindigkeit am Lauf-

radaustritt gegeniiber dem Laufradeintritt und damit einhergehende
Fliehkraftwirkung auf das Fluid - duflert sich durch eine Erhéhung
des statischen Drucks Apgtat
Y2 7Y Energieanteil bedingt durch die Erhéhung der Absolutgeschwindigkeit
und resultierender Steigerung der kinetischen Energie des Fluides
- duflert sich durch eine Erhohung des dynamischen Drucks Apdyn
2
w — Energieanteil bedingt durch die Verzogerung der Relativgeschwindigkeit
- aulert sich durch eine Erhéhung des statischen Drucks Apgtat

Da in technischen Anwendungen hiufig die Notwendigkeit besteht, den Anteil kinetischer
Energie in statische Druckenergie umzuwandeln und diese Druckriickgewinnung mit Ver-
lusten verbunden ist, ist man in den meisten Féllen bestrebt, den Anteil des Absolutge-
schwindigkeitsterms so gering wie moglich zu halten. Die Geometrie der Schaufel fiihrt bei
Trommelldufer-Ventilatoren unmittelbar zur groBiten absoluten Austrittsgeschwindigkeit
unter allen Radialventilatoren. In Verbindung mit der starken Strémungsumlenkung und
damit einhergehenden Ablésegebieten innerhalb des Schaufelkanals sind die erreichbaren

Wirkungsgrade mit vorwérts-gekritmmten Schaufeln daher vergleichsweise gering (vgl. [9]).

Die spezifische Forderarbeit nach Euler stellt den theoretischen Idealfall dar. Unter der
Annahme unendlich vieler, unendlich diinner Schaufeln und reibungsfreier Strémung wird
diese Forderarbeit durch das Laufrad auf das Fluid tibertragen. Bei realen Maschinen
kommt es aufgrund der begrenzten Schaufelanzahl, der geometrischen Ausdehnung dieser
und der reibungsbehafteten Stromung zu einer verminderten Leistungsfihigkeit. Bei der
Durchstromung eines weiterhin reibungsfreien Fluides durch ein Laufrad mit endlich vielen
Schaufeln kommt es aufgrund der verminderten Fiihrung des Stromungsmediums durch
die Schaufeln zu einer Minderumlenkung. Die Strémung ist nicht ldnger schaufelkongru-
ent, was sich in einer Verringerung des Relativstromungswinkels und damit einhergehender
Minderung der Umfangskomponente der Absolutgeschwindigkeit v9,, am Laufradaustritt
bemerkbar macht. Da die Forderleistung direkt von v9, abhéngt, spricht man auch von
einer Minderleistung durch die endliche Schaufelanzahl. Zur Beriicksichtigung der Minder-
leistung existieren unterschiedliche Anséatze (vgl. [9]). Einer der am haufigsten genutzten ist
die Verwendung des Minderleistungsfaktors p nach Pfleiderer, welcher die Geometrie des
Laufrades, der Schaufeln und der Nachleiteinrichtungen beriicksichtigt und in zahlreichen
experimentellen Untersuchungen bestétigt worden ist (vgl. [8, 9, 11-14]). Die geometri-
sche Ausdehnung der realen Schaufeln muss mit einem Verblockungsfaktor beriicksichtigt
werden, der die Verringerung der zu durchstromenden Querschnittsfliche des Laufrades

einbezieht.
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Bei der tatséchlichen Durchstrémung eines realen Fluides kommt es weiterhin zu Reibungs-
verlusten an den Schaufeln, der Deck- sowie Radscheibe des Ventilators. Diese Reibungs-
verluste verringern ebenfalls die erreichbare Forderarbeit und miissen unter Berticksichti-
gung des hydraulischen Wirkungsgrades 7,4, kompensiert werden. Die reale Forderarbeit

Y, a1 €rgibt sich demnach zu:

Yieal = Yth,oo " Nhydr (1.12)

Bei der Auslegung des Ventilators miissen zusétzlich die Verluste durch Spaltstrémungen
in einem volumetrischen Wirkungsgrad 7),,,;, durch Reibung aller rotierenden Flichen,
die keinen Beitrag zur Energieiibertragung auf das Fluid leisten, in einem Radreibungs-
wirkungsgrad 1),.,4 und durch mechanische Reibung der Welle und Kupplungen in einem
mechanischen Wirkungsgrad 7),,,¢.p, beriicksichtigt werden. Der effektive Gesamtwirkungs-

grad des Ventilators 1 ergibt sich demnach zu:

N = Nhydr * ol * Tlrad * lmech (1.13)

Mit Kenntnis der bendtigten spezifischen Forderarbeit Y und unter Vorgabe der Betriebs-
charakteristika Volumenstrom V' und Drehzahl n kénnen die dimensionslosen Kennzahlen
zur Beschreibung des Maschinentyps und der Hauptabmessungen bestimmt werden. Die
Schnelllaufzahl o und die Durchmesserzahl ¢ konnen folgendermafen beschrieben werden,

wobei Do dem Laufradauendurchmesser entspricht [11, 25]:

@r2)V4 . 712, o1/2
Y1/4 - Do 7#1/4

Die Schnelllaufzahl und die Durchmesserzahl dienen der Beschreibung der Maschine, wéh-
rend die Lieferzahl ¢ sowie die Druckzahl i) der Beschreibung des Auslegungs- oder Be-
triebspunktes der Anlage dienen und fiir eine dimensionslose Darstellung der Kennlinien

verwendet werden. Sie ergeben sich folgendermaflen [11, 15]:

4V 4-V (116
S0_7T-D%-u2 B 7T2-D%-TL '
2-Y 2-Y
— = - - 1.17
4 u% WQ'D%-TL (1.17)

Sind durch Festlegung der Betriebsparameter entweder o oder d bekannt, kann mithilfe
des Cordier-Diagrammes der geeignete Maschinentyp bzw. der Laufradaulendurchmesser
bestimmt werden. Im Cordier-Diagramm sind eine Reihe gut ausgelegter Turbomaschinen,

welche im aerodynamischen Optimalpunkt betrieben wurden, anhand ihrer dimensionslo-
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sen Kennzahlen aufgetragen. Es zeigt sich, dass diese in einem gering streuenden Band -
dem Cordier-Band - liegen und dazu verwendet werden kdnnen, eine Maschine mit best-
moglichem Wirkungsgrad bei den vorliegenden Randbedingungen auszulegen (vgl. [15,
26]). Abbildung 1.6 zeigt das Cordier-Diagramm fiir den fiir Ventilatoren entsprechenden
Bereich der Arbeitsmaschinen. Die dargestellten Grenzen der Maschinenbauarten dienen
nur der Orientierung, da die Ubergiinge flieBend sind. Trommelldufer-Ventilatoren liegen

etwas unterhalb der Cordier-Kurve in einem separaten Band.

30, A
Radialventilatoren
- /
— 10f . W
= Diagonalventilatoren
N
3 : A . .
2 — Axialventilatoren
o : , /
= : T 1
A ; :
10 ' ;
06: . IS S S N E . . . . ‘E‘ L . . )
0.04 0.1 0.16 0.63 1 4

Schnelllaufzahl o

Abbildung 1.6: Cordier-Diagramm fiir Arbeitsmaschinen nach [9, 11].
Im Bereich 0,16 < ¢ < 0,63 kénnen nach L. Bommes Radialmaschinen mit hohen Wir-
kungsgraden erwartet und zur Auslegung ein polynomisches Verfahren verwendet werden.

Das von L. Bommes und D. Reinartz entwickelte polynomische Auslegungsverfahren ba-
siert ebenfalls auf den dimensionslosen Kennzahlen. Hierbei wird in Erweiterung zum
klassischen Cordier-Diagramm die Druckzahl {iber der Schnelllaufzahl aufgetragen. Der
Bereich, in welchem bei Radialventilatoren mit dem hochsten Wirkungsgrad zu rechnen

ist, wird mit einem geeignetem Polynom v, = f(o) approximiert [25]:

log 1y = —0, 381488 — 1,04357(log o) — 0, 502523 (log )% + 0, 0704883 (log 7)

fir 0,16 <o < 0,63
(1.18)

Mithilfe der so bestimmten Druckzahl und weiterer empirisch ermittelter Beziehungen

kénnen die Hauptabmessungen des Ventilators wie Laufradauflen- und innendurchmesser
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D9 bzw. D1, Laufradaustritts- und -eintrittsbreite by bzw. b1, die Schaufelwinkel 51 und
[2 sowie die Schaufelanzahl B 1 festgelegt werden.

Die Festlegung des Schaufelverlaufs erfolgt nach unterschiedlichen Gesichtspunkten. Grund-
satzlich muss die Schaufelkontur am Eintritt und am Austritt die Winkel 31 bzw. 39 ge-
wahrleisten. Der Verlauf dazwischen soll moglichst stetig erfolgen, um Ablésungseffekte
durch Druckspriinge und damit Verluste zu vermeiden. Weiterhin soll die Schaufel nicht
langer als notig sein, um Reibungsverluste gering zu halten. Aus Kostengriinden werden
oftmals einfache Kreisbogenschaufeln verwendet, welche die genannten Bedingungen aus-
reichend gut erfiillen und bereits hohe Wirkungsgrade erzielen kénnen. Bei hoheren An-
forderungen werden meist punktweise berechnete Schaufeln verwendet. Hierbei kann {iber
eine Vorgabe des Relativgeschwindigkeits- oder Schaufelwinkelverlaufes gezielt Einfluss
auf stromungsmechanische Gesichtspunkte genommen werden. Bei Vorgabe des Verlaufs
der Relativgeschwindigkeit wird eine unnétig starke Verzogerung dieser im Schaufelkanal
verhindert, wie es bei der einfachen Kreisbogenschaufel der Fall sein kann. Aus diesem
Grund werden mit punktweise berechneten Schaufeln in der Regel héhere Wirkungsgra-
de erreicht (vgl. [14, 15]). Wendet man das Verfahren auf mehrere Stromlinien zwischen
Deck- und Radscheibe an, kénnen auch rdumlich gekrimmte Schaufeln konstruiert wer-
den. Damit kénnen Festigkeits- und Gerduscheigenschaften beeinflusst werden, allerdings
ist der Fertigungsaufwand erheblich erhoht, die gezielte Einflussnahme schwierig und der

Wirkungsgradgewinn bei gut ausgelegten Ventilatoren eher gering (vgl. [9]).

Der Wirkungsgrad des Ventilators kann folgendermafien bestimmt werden:

:Phydr: AP'V
PW Mw-w

n (1.19)
Bei der Bestimmung des Wirkungsgrades auf genormten Priifstinden nach DIN EN ISO
5801 wird zwischen dem totalen und dem statischen Ventilatorwirkungsgrad 1 bzw. 1g¢q¢
unterschieden. Entscheidend ist, welcher Druck der Bestimmung des Wirkungsgrades zu-
grunde gelegt wird. Die Differenz der Totaldriicke am Aus- und Eintritt des Ventilators
Apior = Dtot,2 — Dtot,1 ergibt den totalen Wirkungsgrad, die Differenz des statischen
Drucks am Austritt und des Totaldrucks am Eintritt Apgtqr = Dstat,2 — Ptot,1 den sta-
tischen Wirkungsgrad [84]. Da der statische Fall dem Betriebszustand entspricht, in dem
der Ventilator frei in die Atmosphére ausstofit, wird dieser auch als freiausblasender Wir-
kungsgrad bezeichnet (vgl. [11]). Die Kennlinien, die bei der Ventilatormessung auf einem
Prifstand aufgenommen werden, zeigen die wesentlichen Betriebsparameter Druckaufbau
sowie Drehmoment bzw. Leistungsaufnahme und den jeweiligen Wirkungsgrad in Abhén-

gigkeit des geférderten Volumenstroms. Abbildung 1.7 zeigt die prinzipielle Darstellung

!Die Anzahl der Schaufeln wird im deutschsprachigen Raum iiblicherweise mit z bezeichnet. Da im
weiteren Verlauf der Arbeit aber ein zylindrisches Koordinatensystem mit der Axialkoordinate z genutzt
wird, sollen mit der Verwendung von B Verwechslungen vermieden werden.
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der Kennlinien eines Radialventilators mit riickwérts-gekriimmten Schaufeln. Ventilator
und Anlage sollten so aufeinander abgestimmt werden, dass der Ventilator nah am Punkt
des hochsten Wirkungsgrades betrieben werden kann. Da der Ventilator im BEP in der
Regel die wenigsten Abléseerscheinungen aufweist und ideal angestréomt wird, geht mit

diesem Betriebspunkt auch die geringste Gerduschentstehung einher.

Bestpunkt Nggp
“,“*'......

Druckaufbau Ap —
Drehmoment M —
Wirkungsgrad n —

:' \./BEP
@

Volumenstrom V

Abbildung 1.7: Prinzipdarstellung der Kennlinie eines Radialventilators mit riickwérts-
gekriimmten Schaufeln. Der Bestpunkt zeigt die Betriebsparameter, bei welchen der Ven-
tilator den grofiten Wirkungsgrad erreicht.

1.4 Methode der inversen Auslegung

Das in dieser Arbeit genutzte Verfahren der inversen Auslegung basiert auf der Methode
von Hawthorne et al. Bei diesem Potentialstromungs-Ansatz werden die (unendlich diin-
nen) Schaufeln der Stréomungsmaschine als gebundene Wirbelfiden angenommen, deren
Wirbelstérke von einer speziell vorgegebenen gemittelten Tangentialgeschwindigkeit 7V
abhéngt. Die durch die Wirbel induzierten Geschwindigkeiten kénnen mittels Biot-Savart
Gesetz bestimmt werden. Das Stromungsgebiet wird in einen umfangsgemittelten und
einen periodischen Anteil zerlegt und kann somit auch fir dreidimensionale Anwendungs-
félle verhéltnisméBig einfach berechnet werden. Die Schaufelgeometrie wird anschliefflend
iterativ mittels der Schaufelrandbedingung an das berechnete Stromungsgebiet angepasst.
Da die spezielle Form, in der die Tangentialgeschwindigkeit beim Inverse Design vorgege-
ben wird, direkt mit der Zirkulation um die Schaufel zusammenhéngt, wird das Verfahren
auch als Zirkulations-Verfahren bezeichnet [85, 86].

Tan et al. haben das Verfahren auf dreidimensionale zylindrische Anwendungsfille erwei-

tert [87]. Borges und Ghaly haben, unter Verwendung der Finiten Differenzen bzw. der
Finiten Elemente Methode, das Verfahren fiir beliebige Deck- und Radscheibenkonturen
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nutzbar gemacht [88-90]. Zangeneh-Kazemi hat die Methode schliefilich um den Einfluss

der Kompressibilitiat sowie der Schaufelverblockung erweitert [91].

M. Zangeneh hat das inverse Verfahren fiir die unterschiedlichen Turbomaschinenarten
in der kommerziellen Software TURBOQOdesign Suite zusammengefiithrt. In verschiedenen
Modulen kénnen axiale, radiale oder diagonale Kraft- sowie Arbeitsmaschinen ausgelegt
werden. Das Programm kann fiir die Vordimensionierung, die eigentliche inverse Schau-
felauslegung, die Optimierung und numerische Simulationen genutzt werden. Weiterhin
kénnen optional auch Spiralgehduse berechnet werden. Der prinzipielle Ablauf des Ent-
wurfes ist in Abbildung 1.8 dargestellt.

* Hauptabmessungen

Betriebsdat * Meridionalgeometrie
etriebsdaten Vorauslegung * Schaufelanzahl
Aplnlvlp 'r\_/e*

* Schaufelkontur
* Stromungsinformationen

* Mech. Eigenschaften Inverse

* Schallabstrahlung e Design

* CAD Modell A Tr
—Z

Stat. Druck

\ B Hoch

/ %Niedrig
D J—) Optimierung

*Prototypenbau
*Experimente

E/;

T [~

C

Abbildung 1.8: Prinzipieller Ablauf des Entwurfs eines Radialventilators mit der Methode
der inversen Auslegung in TURBOdesign Suite.

Mithilfe weniger grundlegender Maschinenparameter wie Druckaufbau, Drehzahl, Fluid-
dichte und der Festlegung des Betriebspunktes wird eine erste Vorauslegung durchgefiihrt.
Der eindimensionale Auslegungscode berticksichtigt verschiedene Verlustmechanismen wie
z. B. Radreibungs- sowie Spaltverluste und dient unter Verwendung empirischer Zusam-
menhénge zur Festlegung der Hauptabmessungen. Weiterhin wird mittels experimentel-
ler Daten sowie auf Basis von Erfahrungswerten eine geeignete Schaufelanzahl festgelegt
und die Meridionalgeometrie entworfen. Optional kénnen geometrische sowie fertigungs-
bedingte Einschrinkungen bzw. Randbedingungen wie der Laufradauflendurchmesser, Na-

bendurchmesser oder Ahnliches beriicksichtigt werden. Fiir den anschlieBenden Schaufel-
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entwurf wird eine speziell normierte Form der spezifischen Forderarbeit 7“‘79* berechnet.
Diese wird zur Bestimmung der Schaufeldriicke bzw. Schaufelbelastung verwendet. Die
Schaufelkontur wird in einem iterativen Prozess bestimmt, bis die spezifizierte Belastung
erreicht ist. Weiterhin werden zahlreiche Parameter des dreidimensionalen Stromungsge-
bietes, mechanische FEigenschaften der Schaufeln und die Schallabstrahlung bestimmt. Das
aufbereitete CAD-Modelll kann anschlieBend fiir weitere Optimierungen mit verschiede-
nen Strategien oder zum Prototypenbau und experimenteller Validierung verwendet wer-

den.

Die Meridionalgeometrie entspricht der Projektion des dreidimensionalen Schaufelkanals in
die r,z-Ebene eines zylindrischen Koordinatensystems. Abbildung 1.9 zeigt die beispielhafte
Meridionalgeometrie eines Radialventilators, bestehend aus Deckscheibe (DS, engl. shroud)
und Radscheibe (RS, engl. hub), einem Ein- und Auslassbereich und der Schaufel sowie

das im gesamten Verfahren genutzte zylindrische Koordinatensystem.

[ Austrittsbereich

Deckscheibe - DS ™ Austrittskante - AK

(shroud) — (trailing edge)
r
™ Radscheibe - RS
Eintrittsbereich (hub) A

R Schaufelbereich e

m ”2”22”23 ________ e — Eintrittskante - EK 9/

(leading edge)

Radialrichtung r

Axialrichtung z

Abbildung 1.9: Meridionalgeometrie eines Radialventilators und das beim Inverse Design
genutzte zylindrische Koordinatensystem.

Die Meridionalkoordinate m wird zur spéteren Festlegung der Schaufelbelastung genutzt
und stellt Quasi-Stromlinien auf unterschiedlichen Spannweiten dar. Sie wird, wie Deck-

und Radscheibenkontur, mithilfe von r,z-Wertepaaren aus der Vorauslegung bestimmt.

'Rechnerunterstiitztes Konstruieren, engl. computer-aided design - CAD
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Wenn r; und z; die vordefinierten Punkte darstellen und N der Gesamtanzahl der Punkte

entspricht, ergibt sich der meridionale Abstand m; zwischen den Punkten aus [86]:

m; = m;_1 + \/(TZ - 7”2’_1)2 + (z; — Zi—l)2 mitz€2,3,..., N,m; =0 (1.20)
Die Punkte werden anschlieend mittels kubischer Spline-Interpolation verbunden.

Der im Zuge der Vorauslegung berechnete 7“_/9* Wert dient der Festlegung der zu verrich-
tenden Arbeit der Stromungsmaschine zwischen Eintrittskante (EK) und Austrittskante
(AK) der Schaufeln. Im Allgemeinen ist 7“_/9* wie folgt definiert [92]:

- Y

&

Vo

= (1.21)
w- Ry f- Ure f

Wobei R, f und Ure ¢ einer Referenzléinge bzw. einer Referenzgeschwindigkeit entspre-

chen. 7”‘79* ist demnach eine normierte Form der Eulerschen spezifischen Forderarbeit. Y

wird je nach auszulegendem Maschinentyp unterschiedlich berechnet. Im Fall von Venti-

latoren fiir quasi inkompressible Gase (Mach < 0,3) gilt [92]:

_ Apiot stat
P Mtot,stat

% (1.22)

Aptot stat ist der bendtigte totale bzw. statische Druckaufbau, welcher um den entspre-
chenden, in der Vorauslegung abgeschatzten, Wirkungsgrad erhoht wird und die einzelnen

Verlustfaktoren berticksichtigt. Der veranschlagte Druckaufbau inklusive aller Verlustter-
Aptot stat
Tltot,stat
bezeichnet. Wird Apapprox. in Gleichung 1.22 und diese in Gleichung 1.21 eingesetzt, er-

me, der zur Erreichung des Entwurfsziels notwendig ist, wird mit Apappmx, =

gibt sich mit w = 27n, R;.cy = 12 und Upoy = ug die normierte spezifische Forderarbeit
fir Radialventilatoren zu [92, 93]:

U = Apapprox. _ Apapprox. (1.23)
0 p-2m-n-r9 - U9 p-u%

Abbildung 1.10 zeigt das prinzipielle Aufbringen von 7“\_/9* auf die Meridionalgeometrie.
Hierbei wird der einfachste Fall des drallfreien Eintritts sowie ein konstanter Verlauf von
7“‘_/0* iiber die Spannweite zwischen Rad- und Deckscheibe betrachtet. Das zur Ubertragung
auf die Meridionalgeometrie notwendige numerische Gitter ist zu Gunsten der Ubersicht-
lichkeit nicht dargestellt. Da die normierte spezifische Forderarbeit ebenso ein Maf fiir den
Drehimpuls darstellt, entspricht 7“79* = 0 dem drallfreien Eintritt in das Laufrad. Ein kon-
stanter TVG* Wert iiber der Schaufelaustrittskante verspricht den héchsten Wirkungsgrad
der Maschine, da in diesem Fall keine nachlaufenden Wirbel in die Austrittsstrémung in-
duziert werden (vgl. [88]). Der beigefarbig dargestellte meridionale Verlauf von 7"_/9* in der

Meridionalgeometrie ist nur beispielhaft und soll verdeutlichen, dass eine stetige Zunahme
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angestrebt wird. 7“‘79* ist als Massenstrom-gemittelter Wert iiber die gesamte Ein- bzw.
Austrittskante zu verstehen, wie es die Konturen darstellen. Dies zeigt sich auch, wenn
die Euler Stromungsmaschinenhauptgleichung erster Form in zylindrischen Koordinaten

geschrieben wird:

P M
Y = =W (ro-Vgo—711-Vg1) baw. = (ro- Voo —11-Vp1) (1.24)

Wobei Vy der Tangentialgeschwindigkeit entspricht. Die Positionen sowohl in Spannweiten-
als auch in Stromungs-/Meridional-Richtung sind normiert, sodass 0 der Position an der
Radscheibe bzw. an der Schaufeleintrittskante und 1 der Position an der Deckscheibe bzw.

der Schaufelaustrittskante entspricht. Der Term 7Vpy wird beim Inverse Design Verfahren

Deckscheibe 1+ 0,5
0,8 0,4
[0]
3e
g,g 0,64 *00,3—
EE 2
85 014' 0,2+
ne
0,2 0,1+
Radscheibe | | | . 4 . ] . . |
0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5
r\79* Eintritt Strémungsrichtung m* Austritt
(normiert)
Austritt

*

-

I | S
o

0,25

Radscheibe

r

[
o

...

Abbildung 1.10: Prinzipdarstellung des Aufbringens von ’I“%* auf die Meridionalgeometrie.

als Drallgeschwindigkeit bezeichnet (engl. swirl velocity, vgl. z.B. [73, 74, 86]). Die Ab-
orVy

leitung der umfangsgemittelten Drallgeschwindigkeit nach der Meridionalkoordinate T

wird Schaufelbelastung genannt und kann bei stationdrer inkompressibler Stromung wie

folgt mit dem Drucksprung bzw. der Druckbelastung tiber die Schaufeln verkniipft werden
[86-88]: B
27 6rV9

Ap=pt —p = Zpwy,p =2 1.25

p=p —p 5P Wmbl (1.25)
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Hierbei entsprechen pt und p~ den statischen Driicken auf der Schaufeldruck- bzw.
-saugseite und wy, p; der zwischen Druck und Saugseite der Schaufel gemittelten Rela-
tivgeschwindigkeit auf der Schaufeloberfliche in meridionaler Richtung. Die notwendige

Umfangsmittelung von 7Vjy erfolgt iiber den allgemeinen Ansatz [86]:

on

A B /OB A(r,0,2) do (1.26)

A(T7 Z) = %

A entspricht hierbei einem beliebigen Skalar oder Vektor. Fiir rVjp ergibt sich demnach
[73, 74, 86:

_ B [F
TVQ = / TVQ do (1.27)
2w Jo

Nach Gleichung 1.25 ist die Druckbelastung auf der Schaufel proportional zum Produkt
aus Relativgeschwindigkeit auf der Schaufel und der Schaufelbelastung in meridionaler
Richtung. Da nach [88] der Relativgeschwindigkeitsverlauf zwischen Eintritts- und Aus-
trittskante einer Stromungsmaschine mit hohem Wirkungsgrad stetig sein soll, folgt, dass
die Druckbelastung Ap auf der Schaufel dhnlich verlauft und in etwa dem spezifizierten
Verlauf der Schaufelbelastung %Tm@ in Stromlinienrichtung entspricht. Weiterhin entspre-
chen bei einer gut ausgelegten Maschine, die Quasi-Stromlinien weitestgehend den tatséch-
lichen Stromlinien. Uber Vorgabe des Schaufelbelastungsverlaufes auf Quasi-Stromlinien

in der Meridionalebene des Ventilators kann daher das Stromungsgebiet berechnet werden.

Die Schaufelbelastung kann auf unterschiedliche Weise auf die Meridionalgeometrie auf-
gebracht werden, wobei die Art der Strémungsmaschine sowie der Einsatz von Zwischen-
schaufeln entscheidend sind. Zangeneh et al. haben zeigen kénnen, dass bei vielen Maschi-
nentypen eine Drei-Segment-Methode zur Spezifikation von %Tmﬁ zu guten Ergebnissen
fithrt, weshalb diese auch bei den hier untersuchten Ventilatoren angewendet wird [94, 95].
Bei dieser Methode wird die Schaufelbelastung auf zwei Quasi-Stromlinien an der Rad-
und Deckscheibe aufgebracht. Die Belastungskurven werden jeweils in drei Abschnitte un-
terteilt. Der mittlere Teil besteht aus einer geraden Linie mit spezifizierter Neigung (engl.
Slope). Zwei parabolische Abschnitte bilden den Anfang und das Ende der Kurven. Mit
jeweils vier Parametern pro Kurve kann deren Verlauf festgelegt werden. Abbildung 1.11
und Tabelle 1.1 zeigen den Schaufelbelastungsverlauf mittels Drei-Segment-Methode und

die genutzten Parameter.

Die Meridionalkoordinate auf der Abszissenachse wird wie folgt normiert:

m* = (1.28)
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Abbildung 1.11: Prinzipdarstellung des Aufbringens von %% auf die Meridionalgeometrie
und Parameter der Drei-Segment-Methode.

Hierbei entspricht mypqe der maximalen meridionalen Lénge, so dass m% K = 0 und
mjzl i = 1 sind. Die Schaufelbelastung auf der Ordinatenachse ist wiederum iiber die
Referenzlénge R,.. r und die Referenzgeschwindigkeit Uy.. r dimensionslos dargestellt! [36]:

_ 67“‘79 —
57“‘/0* Rref'Uref 1 87’V9
omy  Om. U om (1:29)
N Rref ref

Der Parameter DRV T dient der Vorbelastung der Schaufeleintrittskante und kann
verwendet werden, um den Anstellwinkel? der Anstromung zu variieren. Dadurch ist es
moglich, das Auftreten des Bestpunktes beziiglich des Volumenstroms zu regulieren. Der

bei Ventilatoren giangige Wert DRV T'pr = 0 (entspricht %Tmﬁ, EK = 0) stellt sicher,

Da die Referenzlinge R,.; und die maximale meridionale Lange mq. nicht zwangsldufig identisch sind,

wird zwischen m™® und my unterschieden.
2Als Anstellwinkel wird die Differenz zwischen Schaufelwinkel und Relativstrémungswinkel bezeichnet

83].
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Tabelle 1.1: Parameter der Drei-Segment-Methode zur Spezifikation der Schaufelbelastung

Parameter Bedeutung Anmerkung

DRVTEK’ RS/DS Schaufelbelastung an der ~ Kann zur Beeinflussung der Lage
Schaufeleintrittskante des BEP durch Anderung des An-
stellwinkels genutzt werden

NCpgg /DS Startpunkt des linearen Angabe in Bezug auf m*
Abschnitts
NDpg /DS Endpunkt des linearen Angabe in Bezug auf m*
Abschnitts
. . . . . . oy 67"‘79*
Neig.pg /DS Neigung des linearen Die Neigung ist positiv, wenn TN
Abschnitts bei NC < als bei ND und negativ,
&
wenn g:r‘b/@ bei NC > als bei ND ist
N

dass der Anstellwinkel im Auslegungspunkt null ist. Zusétzlich wird mit Vorgabe der nor-
mierten spezifischen Férderarbeit H_/G* = 0 an der Eintrittskante die drallfreie Zustromung
realisiert. Die Schaufelbelastung an der Austrittskante wird immer mit null festgelegt, da
damit automatisch die Kutta—Bedingung2 erfilllt wird (vgl. [86, 92]). Diese besagt, dass
das Fluid bei viskoser Strémung an der Schaufelhinterkante glatt abflielen muss, ohne

diese zu umstromen (vgl. [45, 96]).

Die Neigung des linearen Abschnittes kann genutzt werden, um die Druckbelastung ge-
zielt in den vorderen oder hinteren Schaufelbereichen zu konzentrieren. Untersuchungen
von Zangeneh et al. haben gezeigt, dass durch Vorgabe unterschiedlicher Neigungen an
Deck- und Radscheibe beispielsweise verlustreiche Sekundérstromungen auf den Laufrad-
schaufeln unterdriickt werden kénnen, wodurch der Wirkungsgrad steigt [94, 95, 97]. Wird
die Schaufel stiarker im vorderen Teil belastet, sinkt die numerisch berechnete Schallab-
strahlung (vgl. [77, 79-81]).

Mit Vorgabe der normierten Foérderarbeit, der Schaufelbelastung und zusétzlicher Para-
meter wie z.B. der Schaufeldicke oder der Schaufelneigung, kann das dreidimensionale
Stromungsgebiet berechnet werden. Dazu wird mit den Eingangsparametern eine erste
Schaufelgeometrie angenommen, welche dann iterativ angepasst wird, da die Schaufel-
form von der Wirbelstirke und damit vom Stromungsgebiet abhédngt. Zur Berechnung des

dreidimensionalen Stromungsfeldes wird das Geschwindigkeitsfeld V' in einen umfangsge-

mittelten Anteil V und einen periodischen Anteil v zerlegt [73, 74, 86):

<y
<

‘_}(Tﬁvz): (r2) TV (ro,2) (1.30)

2 Auch Kutta-Joukowski-Bedingung genannt.
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Der umfangsgemittelte Anteil wird in einem ersten Schritt mittels Stokes Stromfunktion
fiir dreidimensionale axialsymmetrische Stréomung berechnet. Der periodische Anteil wird
mithilfe der Clebsch-Formulierung (auch Monge-Clebsch-Zerlegung) umgeformt und kann
mittels Potentialstromungsansatz und Inverser Diskreter Fourier-Transformation berech-
net werden. Sobald das Stromungsgebiet bestimmt ist, kann die neue Schaufelform mithilfe

der Schaufelrandbedingung bestimmt werden [86]:
Wy - Vy =0 (1.31)

Hierbei stellen wbl(r,&, 2) die Relativgeschwindigkeit auf der Skelettlinie der Schaufel und
VV(T,G, 2) den Normalenvektor zur Schaufeloberflache dar!. Die Schaufeloberfliche kann
wie folgt beschrieben werden [74]:

2T

V(r0,2) = 0 — f(r,z) =1 B (1.32)

Wobei f(T’ 2) den Umschlingungswinkel eines Punktes auf der Skelettlinie der Schaufel und
1 eine allgemeine Laufvariable der Form ¢ = 0,1, 2, ..., B — 1 darstellen (vgl. [86]).

Die Schaufelrandbedingung in Gleichung 1.31 besagt, dass der Relativgeschwindigkeits-
vektor auf der Schaufeloberfliche und die Schaufeloberfliche an der Position der Schaufel
zueinander ausgerichtet sein miissen. Da der Relativgeschwindigkeitsvektor w0 p; Wiederum
der Mittelwert aus den Geschwindigkeiten auf der Druck- und Saugseite w™t bzw. w™
der Schaufel ist, kann dieser Geschwindigkeitssprung unter der Annahme rotationsfreier
Stréomung mittels Bernoulli Gleichung mit dem Drucksprung tiber die Schaufel (Gleichung
1.25) verkniipft werden. Wenn die neu berechnete Schaufelskelettlinie und die im vor-
herigen Schritt bestimmte eine spezifizierte Toleranz unterschreiten oder die maximale
Anzahl an Iterationen erreicht ist, wird die Schleife gestoppt. Andernfalls wird mit der
neuen Schaufelgeometrie das Stromungsgebiet und damit erneut eine Schaufel berechnet
(vgl. [73, 74, 86, 88, 90]).

Abbildung 1.12 zeigt den schematischen Ablauf der numerischen Schaufelberechnung mit-
tels Inverse Design. Eine ausfiihrliche mathematische Beschreibung des Verfahrens kann

beispielsweise der Arbeit von J. Zhang [86] entnommen werden.

'In der urspriinglichen Beschreibung des Inverse Design Verfahrens von M. Zangeneh wird die Schaufel-
oberflaiche mit « bezeichnet, wovon hier wegen der Bezeichnung des Absolutstréomungswinkels mit «
abgewichen wird.
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Abbildung 1.12: Schematischer Ablauf der numerischen Schaufelberechnung beim Inverse
Design Verfahren, nach [86].
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1.5 Optimierungsstrategie

Optimierungsaufgaben kommen in nahezu allen Bereichen der Wirtschaft und Technik vor
und koénnen duflerst vielfdltig sein. Im Allgemeinen ist ein Optimierungsproblem dadurch
gekennzeichnet, dass fiir eine Zielfunktion f(x;) derjenige Punkt :C;" gefunden werden soll,
der f(x}) unter allen méglichen Werten f(z;) minimiert bzw. maximiert. x; représentiert
dabei eine beliebige Anzahl von Variablen, von denen die Zielfunktion f(z;) abhéingt. Ty
bezeichnet das globale Optimum von f(z;) und kann sowohl ein einziger Punkt als auch
eine bestimmte Menge von Punkten darstellen. Ziel der Optimierung ist die Suche nach
dem globalen Optimum, was bei zunehmender Anzahl von Variablen, zu erfiillenden Ne-
benbedingungen und Restriktionen nicht immer ohne Weiteres moglich ist. In diesem Fall
kann auch ein lokales Optimum, also ein Punkt x; der f(z;) nur in dessen unmittelba-
rer Nachbarschaft minimiert bzw. maximiert, als eine Lésung des Optimierungsproblems
angesehen werden, da eine Verbesserung erzielt wird (vgl. [58, 62]). Abbildung 1.13 zeigt
dies schematisch fiir die Optimierung mit Restriktionen und einer Variable.

Globales
Maximum

' b 3
iLokales Xmax
:Maximum

Lokale Minima

>

f(x)

AN

Globales
Minimum

?

Zulassiger Bereich
/; p )

Abbildung 1.13: Schematische Darstellung des Einziel-Optimierungsproblems mit loka-
len und globalen Optima. Der Bereich in dem alle Restriktionen erfiillt werden, wird als
zuléssiger Bereich bezeichnet, nach [62].
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Bei der Entwurfsoptimierung von Radialventilatoren kénnen die zu verbessernden Leis-
tungsparameter y als Funktionen der zu variierenden Auslegungsparameter x ausgedriickt
werden [77, 86, 98]:

yj = fj(xl), mitee1,2,....k jel,2,..1 (1.33)

Wobei k der Anzahl der Auslegungsparameter und [ der Anzahl der Leistungsparameter
entsprechen. Leistungsparameter bei Radialventilatoren kénnen beispielsweise der Wir-
kungsgrad, die Schallabstrahlung oder mechanische Eigenschaften sein, wahrend jede be-
liebige Variable zur Beschreibung der Geometrie, die Antriebsdrehzahl oder der Volumen-

strom als Auslegungsparameter verwendet werden kénnen.

Wird mehr als ein Leistungsparameter optimiert, spricht man von einer Mehrziel- oder
multidisziplindren Optimierung. Da sich die Ziele in der Regel gegenlédufig verhalten, ist
kein einziger Optimalpunkt mehr bestimmbar. Die Losung des Optimierungsproblems ist
eine Losungsmenge, die als Pareto-optimale Menge1 bezeichnet wird. Die Pareto-optimale
Menge zeichnet sich dadurch aus, dass sie diejenigen Losungen enthélt, bei denen mindes-
tens eine der Zielfunktionen nur auf Kosten einer anderen weiter verbessert werden kann.
Dies soll anhand des in Abbildung 1.14 dargestellten Mehrziel-Optimierungsproblems fiir
zwei Zielfunktionen und einer Auslegungsvariablen mit Restriktionen veranschaulicht wer-
den. Die Zielfunktion f1(z) soll hierbei minimiert, die Zielfunktion fo(x) maximiert wer-
den.

Fir den rot dargestellten Bereich ist die Pareto-Optimalitdt gegeben. Dieser Losungsbe-
reich wird als Pareto-Rand oder Pareto-Front bezeichnet. Beispielhaft soll der Losungs-
kandidat Lo betrachtet werden. Am Punkt L9 kann sowohl die Zielfunktion f1(x) weiter
minimiert, als auch die Zielfunktion fo(z) weiter maximiert werden. Fiir die Lésung Lo ist
die Pareto-Optimalitdt daher nicht gegeben und sie liegt nicht auf der Pareto-Front. Die
Zielfunktion f1(z) kann bis zu einem Punkt f1 ;,;, minimiert werden, wobei auch fo(x)
verbessert wird. Danach kann fo(z) nur weiter maximiert werden, indem f1(z) wieder
steigt. Fiir den Punkt L3 gilt beispielsweise, dass f1(x) nur minimiert werden kann, wenn
fa(x) verschlechtert wird. Fiir L3 ist die Pareto-Optimalitit daher gegeben und der Lo-
sungskandidat liegt auf der Pareto-Front (vgl. [62]).

Die Pareto-Optimalitdt kann mathematisch mit dem Begriff der Dominanz beschrieben
werden. Eine Losung bzw. ein Losungsvektor 1 dominiert einen anderen Losungsvektor
T2 , wenn alle Zielfunktionswerte an der Stelle 1 mindestens gleich gut wie an der Stelle

Z9 sind, und mindestens eine Zielfunktion an 7y besser? ist als an Z9. Formal kann die

!Nach Vilfredo Pareto, italienischer Okonom [99].
2Besser kann im Kontext der Optimierung kleiner oder gréfier bedeuten, wodurch sich die Relationszeichen
bei der Beschreibung der Dominanz in Gleichung 1.34 dndern.
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Abbildung 1.14: Schematische Darstellung des Mehrziel-Optimierungsproblems mit rot
dargestellter Pareto-Front, nach [62]

Dominanz von ¥ iiber Zo folgendermafien beschrieben werden (vgl. [62]):

fi(@) < fi(Z2), Vie{l,2,..1}
sowie (1.34)

fi(@1) < fij(@2), Fjef{l,2,..,[}

In Abbildung 1.14 dominiert die Losung Lo die Losung L1, da mindestens ein Zielfunkti-
onswert von L9 besser ist. L3 und L4 werden von keiner anderen Losungsvariante domi-
niert, womit sich eine alternative Definition der Pareto-Optimalitéit ergibt. Die Losungen
auf der Pareto-Front sind dadurch gekennzeichnet, dass sie von keiner anderen Lésung
dominiert werden (vgl. [62, 99]). Viele Optimierungsverfahren, insbesondere evolutionére

Algorithmen, nutzen die Dominanz als Hauptparameter zur Berechnung der Pareto-Front.

In praktischen Anwendungen, wie bei der Optimierung der dreidimensionalen Schaufel-
form eines Radialventilators, werden héufig viele Auslegungsvariablen benétigt, um die
Geometrie sinnvoll parametrisch zu beschreiben. Insbesondere bei nichtlinearen Systemen
kann der Rechenaufwand mit der Anzahl der Auslegungsvariablen allerdings enorm zu-
nehmen. Eine Reduzierung der Variablen kann wiederum dazu fiithren, dass der Optimie-
rungsraum deutlich verkleinert wird und die vom Algorithmus gefundenen optimalen nicht

gleichzeitig die bestmdglichen Losungen darstellen. Weiterhin ist es im Optimierungspro-
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zess notwendig, den Zielfunktionen numerische Werte zuzuordnen, womit eine geeignete
Evaluation erforderlich ist. In Bezug auf Radialventilatoren kommen beispielsweise CFD-
Simulationen in Frage, um die Leistungsparameter jeder moglichen Losung zu bestimmen,
was mit einem hohen Zeit- und Rechenaufwand verbunden ist. Aus diesem Grund werden
héufig Approximationen in Form von Ersatzmodellen wie die Response Surface Methode
oder die Kriging-Interpolation verwendet, die mit geeigneten Mitteln wie Polynomen un-

terschiedlicher Ordnung, die Systemantwort hinreichend genau wiedergeben kénnen.

Der Vorteil der Optimierung mittels Inverse Design besteht darin, dass mit den acht, in
Tabelle 1.1 angegebenen Parametern, die komplette Schaufelgeometrie bestimmt werden
kann. Dadurch sinkt die Anzahl der Auslegungsvariablen sowie der Berechnungsaufwand
drastisch, womit eine Vielzahl von Varianten in einer akzeptablen Zeit untersucht werden
kann. Weiterhin ist durch die notwendige Vorgabe der normierten spezifischen Foérderar-
beit 7"‘_/9* beim Inverse Design Verfahren sichergestellt, dass automatisch alle untersuch-
ten Varianten die erforderliche Férderarbeit erbringen. Somit muss keine optimierte Lo6-
sungsvariante im Nachhinein verworfen werden, weil die geforderte Leistung nicht erreicht
werden kann. Fiir Optimierungsaufgaben die den Auslegungspunkt betreffen und keine
weiteren Informationen an anderen Betriebspunkten erfordern, kann zur Bestimmung der
Zielfunktionswerte der Inverse Design Solver TD1 genutzt werden. Dieser berechnet das
Stromungsgebiet im Zuge der Schaufelauslegung ohnehin, so dass keine CFD-Simulationen
im Optimierungsprozess erforderlich sind, um Informationen zu Parametern zu erhalten,
die das dreidimensionale Stromungsgebiet betreffen. Diese Strategie, dass wéahrend der
Optimierung keine Simulationen durchgefiihrt werden und die Zielfunktionswerte mit-
tels Inverse Design Loser bestimmt werden, wird als direkte Optimierung bezeichnet. Fiir
Verbesserungsaufgaben, die Betriebspunkte auflerhalb des Auslegungspunktes betreffen,
ist der Inverse Design Solver alleine nicht ausreichend. Hierfiir bieten sich Ersatzmodelle
aus Response Surface basierten Optimierungen mittels Kriging in Verbindung mit De-
sign of Experiments an. Die Zielfunktionswerte fiir die DoE miissen in diesem Fall mit
CFD-Simulationen bestimmt werden (vgl. [100]). Das Schema des direkten Optimierungs-
ablaufes ist in Abbildung 1.15 dargestellt.

In einem ersten Schritt miissen die einzelnen Auslegungsvariablen und ein jeweiliger Mini-
mum-Maximum Bereich festgelegt werden, in welchem die Parameter variiert werden koén-
nen. Die Designvariablen werden anschlielend an den Inverse Design Solver TD1 iiber-
geben, welcher das Stromungsgebiet, die Schaufelgeometrie und die gewéhlten Zielfunkti-
onswerte berechnet. Diese werden anschlieBend an den evolutiondren Optimierungsalgo-
rithmus iibergeben, welcher wiederum die Auslegungsvariablen anpasst. Dieser Vorgang
wird iterativ durchgefiihrt, bis die Pareto-Front berechnet oder eine festgelegte Anzahl an
Generationen erzeugt wurde. In dieser Arbeit wird der evolutionére Algorithmus NSGA-II

(Nondominated Sorting Genetic Algorithm II) fir die Optimierungen verwendet.
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Abbildung 1.15: Schematische Darstellung des Ablaufs der direkten Optimierung mittels

Inverse Design, nach [100].

NSGA-II ist einer der am héufigsten genutzten evolutionéren Algorithmen und eignet sich
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der Pareto-Front besonders gut fiir Mehrzieloptimierungsaufgaben (vgl. [101]).

Evolutiondre Optimierungsalgorithmen basieren auf dem Schema der natiirlichen Evo-
lution. Viele Begrifflichkeiten sind direkt dem biologischen Vorbild entnommen, kénnen
im Kontext der technischen Optimierung jedoch leicht abweichende Bedeutungen haben.
Daher werden die Begriffe und deren technische Bedeutung an geeigneter Stelle kurz er-

lautert. Prinzipiell arbeiten alle evolutiondren Algorithmen nach dem in Abbildung 1.16

dargestelltem Schema.
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Abbildung 1.16: Schematische Darstellung der Funktionsweise evolutiondrer Algorithmen,

nach [67, 102].
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Zu Beginn der Optimierung wird in einem einmaligen Initialisierungsschritt willkiirlich ei-
ne Ausgangspopulation mit zufilligen Eigenschaften erzeugt. Die Population beschreibt
die Gesamtheit aller Individuen einer Generation. Als Individuen werden die einzelnen
Losungskandidaten im Optimierungsprozess bezeichnet. Jeder Durchlauf einer Iterations-

schleife entspricht einer Generation mit einer dazugehorigen Population.

Nach der Erzeugung der Ausgangspopulation wird die Hauptiterationsschleife gestartet.
Die Individuen werden beziiglich der Zielfunktionen evaluiert und bekommen einen Giite-
bzw. Fitness-Wert zugeordnet. Der Fitness-Wert stellt haufig eine normierte Form der
Zielfunktionswerte dar und dient, getreu nach Darwins Prinzip des survival of the ﬁttestl,
zur Beschreibung der am besten an die Aufgabe angepassten Individuen. Diese besten
Individuen werden, insbesondere beim NSGA-II Algorithmus, als Eliten bezeichnet und
besonders gehandhabt. Die eigentliche Evaluationsaufgabe, also die Berechnung der Ziel-
funktionswerte und Normalisierung, wird im Fall der direkten Optimierung vom Inverse
Design Solver durchgefiihrt. Die Fitness-Werte werden anschlieBend an den evolutionéren

Algorithmus iibergeben.

Im néachsten Schritt wird {iberpriift, ob das festgelegte Abbruchkriterium erreicht ist.
Abbruchkriterien kénnen beispielsweise eine spezifizierte Anzahl von Generationen, ein
Schwellenwert der Fitness oder Konvergenzverhalten sein. Ist eines der Abbruchkriterien

erfiillt, wird die Optimierung gestoppt. Andernfalls wird die Schleife fortgesetzt.

Im folgenden Schritt der Selektion werden diejenigen Individuen ausgewéhlt, aus denen
die nichste Generation erzeugt werden soll. Die ausgewdhlten Individuen der aktuellen
Generation werden als Eltern, die der folgenden Generation als Nachkommen bezeich-
net. Die speziellen Selektionsmechanismen kénnen sich je nach verwendetem Algorithmus

stark voneinander unterscheiden.

Der letzte Schritt der Hauptiterationsschleife besteht in der Variation der Nachkommen.
Dies geschieht in der Regel mit einer Verbindung aus Rekombination und anschlielen-
der Mutation. Als Rekombination (auch crossover genannt) wird die Vermischung der
Eltern-Chromosomen analog zur sexuellen Fortpflanzung in der Biologie bezeichnet. Das
Chromosom (abweichend zur Biologie teilweise auch als Genotyp bezeichnet) beschreibt
den Datensatz des Individuums, der die Auslegungsvariablen enthélt. Die einzelnen Aus-
legungsvariablen als Bestandteile des Chromosoms werden Gene genannt. Die konkrete
Ausprigung, also der numerische Wert eines Gens ist das Allel. Die Mutation beschreibt
die zufillige Anderung des Gens eines Nachkommen-Individuums. Es wird daher eine Al-

lelendnderung vorgenommen. Rekombination und Mutation kénnen ebenfalls je nach ge-

!Die bekannte Phrase stammt urspriinglich vom englischen Soziologen und Journalisten Herbert Spencer,
der die Evolutionstheorie vertrat und wurde erst spéater von Darwin {ibernommen [103].
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Abbildung 1.17: Biologische Begrifflichkeiten bei der Optimierung mittels Inverse Design
und evolutionédren Algorithmen.

nutztem Algorithmus unterschiedlich gehandhabt werden. Die variierte Nachkommen-
Population wird anschliefend erneut evaluiert und die Schleife beginnt von vorn. Abbil-
dung 1.17 zeigt die genutzten Begrifflichkeiten im Zusammenhang mit der Inverse Design

Optimierung eines Radialventilators.

Rekombination der Eltern-Individuen, Mutation der Nachkommen-Individuen sowie die
Mutationsparameter sind nur beispielhaft dargestellt und kénnen beim NSGA-II Algo-
rithmus vom Nutzer angepasst werden. NSGA-II weist eine Reihe von Besonderheiten
auf, die ihn zu einem schnellen und zuverldssigen Algorithmus zur Suche nach den Pareto-
Optimalen Lésungen machen. Anhand der Hauptiterationsschleife des Algorithmus in Ab-

bildung 1.18 sollen diese kurz erldutert werden.
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Abbildung 1.18: Hauptiterationsschleife des NSGA-II Algorithmus, nach [101].

Der erste Iterationsschritt ¢ = 0 entspricht der Initialisierung, welcher sich leicht von den
folgenden Schritten unterscheidet, da erst im Laufe der 0. Generation die Eliten und weite-
re Parameter bestimmt werden, die bei der Selektion entscheidend sind. Auf diese kleineren
Unterschiede soll hier jedoch nicht im Detail eingegangen werden. Aus der initialisierten
Eltern-Population Py mit der Populationsgrofie N wird iiber Selektion, Rekombination
und Mutation eine Nachkommen-Population () derselben Grofie erzeugt. Die kombinier-
te Population R hat demnach die Groe 2N (Abbildung 1.18 links).

Die Individuen der kombinierten Population Ry werden evaluiert und bekommen einen,
den Zielfunktionswerten entsprechenden Fitness-Wert zugeordnet. Im folgenden Schritt
werden die Individuen anhand des bereits beschriebenen Dominanzmerkmals sortiert.
Dieses, als Non-dominated Sorting bezeichnete Prinzip, ist die Kernmechanik und Na-
mensgeber des Non-dominated Sorting Genetic Algorithm - NSGA-II. Der Algorithmus
durchsucht die kombinierte Population R und weist allen Individuen, die von keinem
anderen dominiert werden, den Rang F'1 zu. Anschlielend werden die Individuen mit dem
Rang 1 zeitweise aus der Population ausgeschlossen und der Algorithmus sucht erneut
nach nicht-dominierten Losungen. Diese Individuen bekommen den Rang F'2 zugewiesen.
Das Schema wird fortgesetzt, bis allen Individuen ein Rang entsprechend ihrer Dominanz
zugeordnet wurde (Abbildung 1.18 mittig).

Die neue Eltern-Population P wird schrittweise aufgefiillt, bis die urspriingliche Popula-
tionsgrofle von IV Individuen erreicht ist. Dabei wird mit den besten Losungen des Ranges
F'1 begonnen. Ist die Anzahl der Individuen in F'1 kleiner als N werden alle Individuen
des ersten Ranges tibernommen und mit F'2 fortgefahren (Abbildung 1.18 rechts-oben).
Damit ist sichergestellt, dass die besten Losungskandidaten in jedem Fall ibernommen

werden und nicht wieder verloren gehen, sobald sie gefunden wurden. Dieses Verfahren
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wird, in Anlehnung an das biologische Vorbild als Elitismus bezeichnet und hilft dabei
ein schnelleres und besseres Konvergenzverhalten an die wahre Pareto-Optimale Menge
zu erreichen (vgl. [104]). Sobald nicht alle Individuen eines Ranges vollstdndig in die neue
Eltern-Population P der Grofle N passen, wird ein zusatzlicher Mechanismus zur Auswahl
der Kandidaten genutzt (Abbildung 1.18 mittig, Rang F'3). Dieses, als crowding distance
Sortingl bezeichnete Verfahren berechnet einen Parameter fiir jedes Individuum der aus-
sagt, wie weit die ndchsten Nachbarindividuen entfernt sind. Ein hoher crowding distance
Wert bedeutet, dass das Individuum einen groflen Abstand zu seinen Nachbarindividuen
hat und damit in der Auswahl bevorzugt wird (vgl. [101, 105]). Die neue Population Py
wird daher mit den Individuen aus F3 aufgefiillt, welche die hochsten crowding distan-
ce Werte aufweisen. Alle iibrigen Individuen aus F3 und weiteren nicht beriicksichtigten

Réngen werden verworfen (Abbildung 1.18 mittig).

Die Auswahl der Individuen anhand ihrer crowding distance sorgt dafiir, dass die Diversi-
tét, also die Artenvielfalt im Laufe der Optimierung erhalten bleibt. Ist kein diversitéts-
erhaltender Mechanismus vorhanden, neigen evolutionéire Algorithmen zur Gendrift (vgl.
[67]). Genetische Drift stellt in der Biologie ein Verlorengehen von bestimmten Allelen
dar, was allein auf Zufallseffekten beruht und besonders bei kleinen Populationen eine
entscheidende Rolle bei der Evolution spielen kann (vgl. [106]). Im Kontext der numeri-
schen Evolution gehen durch Zufallseffekte gute Individuen verloren, insbesondere wenn
sich viele dhnliche Kandidaten in einer Population befinden. Die Gendrift fithrt dann dazu,
dass der Algorithmus nur in Richtung einer Zielfunktion konvergiert und keine Lésungs-
vielfalt iber die gesamte Pareto-Front vorhanden ist (vgl. [67, 101]). Diesem Vorgang wird
mittels des crowding distance Mechanismus entgegengewirkt, da Individuen, die Nischen
innerhalb der Population besetzen, hoher gewichtet werden. Die Folgen der Gendrift fiir
die Losungsmenge der Optimierung sowie ein Ergebnis mit Erhaltung der Diversitéit sind
in Abbildung 1.19 schematisch dargestellt.

Aus der mit N Individuen befiillten Eltern-Population P; werden mittels binarer Turnier-
selektion diejenigen Losungskandidaten ausgewéahlt, aus denen die neue Nachkommen-
Population ()1 gebildet werden soll. Bei der bindren Turnierselektion treten jeweils zwei
zuféllig gewahlte Eltern-Individuen gegeneinander an. Dabei wird in einem ersten Schritt
der Dominanz-Rang der Individuen verglichen. Der Losungskandidat dessen Rang hoher
ist, wobei Rang 1 dem hochsten Rang entspricht, wird fiir die Fortpflanzung ausgewéhlt.
Haben beide Individuen denselben Rang, wird der crowding distance Parameter verglichen
und derjenige Kandidat ausgewédhlt, dessen Wert grofler ist und der daher weniger Indi-
viduen in seiner Nachbarschaft aufweist. Sind beide Kriterien identisch, wird per Zufall

eines der beiden Individuen ausgewéhlt (vgl. [101]).

'Bine géngige deutsche Bezeichnung ist in der Literatur nicht vorhanden. Sinngemi8 etwa: Sortierung
nach Abstand zum Gedrénge.
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Abbildung 1.19: Schematische Darstellung des Effektes der Gendrift und der Gegenmaf3-
nahmen zur Erhaltung der Diversitdat. Dargestellt sind nur die nicht-dominierten Indivi-
duen des Optimierungsproblems wobei f1(z) und f2(x) minimiert werden sollen.

Aus den ausgewéhlten Eltern-Individuen werden mittels Rekombination die Nachkommen-
Individuen gebildet. Bei der Rekombination wird der Nachkommen-Chromosomensatz zu-
fallig aus den Chromosomen der Eltern-Individuen zusammengesetzt (siehe Abbildung
1.17). Da einzig durch Rekombination der Eltern-Individuen keine neuen Informationen
in den Gen-Pool eingebracht wiirden, werden zuféllig einzelne Gene der entstandenen
Nachkommen-Individuen mutiert. Dabei ist die Variation des betroffenen Gens eher ge-
ring, um die guten Eigenschaften der Eltern-Individuen nicht zu verlieren (vgl. [67]). Aus
der Eltern- sowie der Nachkommen-Generation P; und ()1 wird erneut eine kombinier-
te Generation R gebildet, die anschliefend evaluiert und sortiert wird. Dieser Ablauf
wird solange fortgesetzt, bis eine festgelegte Anzahl Generationen erzeugt wurde oder sich

die Fitness-Werte tiber eine gewisse Anzahl an Generationen nicht mehr signifikant &ndert.

1.6 Akustik von Ventilatoren

Die Akustik von Ventilatoren fallt in das Fachgebiet der Stromungsakustik, welches sich
mit der Entstehung und Ausbreitung von Schall durch aerodynamische bzw. hydrody-
namische Stromungsvorgiange beschéiftigt (vgl. [69]). Da Ventilatoren gasformige Medien
fordern, begrenzt sich das Fachgebiet auf den Bereich der Aeroakustik. Schall wird in der
DIN 1320 allgemein als die elastodynamische Schwingung eines fliissigen, festen, gas- oder
plasmaférmigen Mediums bezeichnet, in welchem sich der Schall wellenartig ausbreitet
(vgl. [107]). Schallwellen in Luft beschreiben Schwankungen der Dichte sowie des Drucks,

die den jeweiligen Ruhegrofien iiberlagert sind und sich mit einer fiir das Medium und sei-
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nen Zustandsgroflen charakteristischen Schallgeschwindigkeit ¢! ausbreiten. Da in gasfor-
migen Medien keine Schubkréfte auftreten kénnen, geschieht die Ausbreitung im Fall von
Luft ausschliellich tiber Longitudinalwellen, wahrend in Festkérpern auch Transversalwel-

len vorkommen (vgl. [43]).

Die wichtigste Feldgrofie der Akustik ist der Schalldruck p. Als Schalldruck wird der dem
atmospharischen Ruhedruck {iberlagerte Wechseldruck bezeichnet, der sich von der Schall-
quelle aus mit Schallgeschwindigkeit in den dreidimensionalen Raum sowie in der Zeit
ausbreitet. Da die Schallwelle aus Verdichtungs- und Verdiinnungszonen besteht, in de-
nen der Schalldruck sowohl positiv als auch negativ um den Ruhewert schwankt, ist es
iiblich mit dem Effektivwert des Schalldrucks zu rechnen. Der Effektivwert prmjs (rms
von der englischen Bezeichnung root-mean-square) beschreibt den Grad der Schalldruck-
schwankung tiber ein zeitliches Intervall 7, indem die Einzelwerte quadriert und somit die

Ausloschungseffekte der positiven und negativen Schalldruckschwankungen unterdriickt

werden [108]:
T2
pAdt
DPrms = A/ (p)? = f(}q- o (1.35)
0

Das menschliche Ohr kann Schalldriicke in einem weiten Bereich von etwa 2 - 107 Pa,
der Horschwelle bei einer Frequenz von 1000 Hz, bis zur Schmerzgrenze bei etwa 2 - 102
Pa wahrnehmen. Der horbare Frequenzbereich liegt zwischen etwa 20 bis 20.000 Hz (vgl.
[43]). Einige Autoren geben den Bereich auch von 16 bis 16.000 Hz und die Schmerzgrenze
schon bei 2 - 101 an (2.B. [109] bzw. [43]), da konstitutionelle Unterschiede bestehen und
die obere Frequenzgrenze altersbedingt abnimmt. Der Bereich des besten Horvermogens
liegt etwa zwischen 1000 und 5000 Hz, was vermutlich evolutionsbiologisch bedingt ist, da
in diesem Frequenzbereich der Grofiteil der menschlichen Sprache sowie Umweltgerdusche
liegen (vgl. [110]). Schall unterhalb der Horschwelle wird als Infraschall, Schall oberhalb
der Horschwelle als Ultraschall bezeichnet. Die Frequenz f ist neben dem Schalldruck
die zweite wichtige Gréfle zur Beurteilung eines Schallereignisses und gibt die Anzahl der

Schwingungen pro Zeiteinheit in 1/s bzw. Hertz wieder [111]:

f=—== (1.36)

Frequenz f und Kreisfrequenz w sind tiber den Faktor 27 miteinander verkniipft. 7" ent-
spricht der Schwingungs- oder Periodendauer in Sekunden. Die Frequenz und die Schallge-

schwindigkeit stehen wiederum tiber die Wellenldnge A miteinander in Verbindung [108]:

\ = 7 (1.37)

'Luft kann in guter Naherung als ideales Gas betrachtet werden, womit die Schallgeschwindigkeit nur von
der absoluten Temperatur abhingt. Im realen Fall miissen auch die Luftfeuchtigkeit und die genaue
chemische Zusammensetzung beriicksichtigt werden.
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Schallereignisse, bei denen die Schalldriicke einen rein sinusférmigen Zeitverlauf aufwei-
sen, werden als Tone (Sinusténe) bezeichnet und durch eine einzige Frequenz beschrie-
ben. Reine Sinustone treten in natiirlichen Schallereignissen nahezu nie auf. Der gespielte
» Ton“ eines Musikinstruments besteht aus der Grundschwingung und mehreren ganzzahli-
gen Vielfachen, welche auch als Harmonische oder Oberschvvingungen1 bezeichnet werden.
Ein solches Schallereignis, bestehend aus einer Grundschwingung und ganzzahligen Vielfa-
chen, wird Klang genannt (vgl. [109]). Als Gerdusche werden Schallereignisse bezeichnet,
die aus vielen unterschiedlichen Grundschwingungen und deren Vielfachen bestehen und
nicht vorwiegend zur Ubertragung von Informationen dienen (vgl. [107]). Das Betriebs-
gerdusch eines Ventilators kann hier als Beispiel genannt werden. Abbildung 1.20 zeigt
beispielhaft die zeitlichen Verldufe des Schalldrucks und die dazugehorigen Spektren fiir
Toéne, Klinge und Gerdusche. Larm wiederum hat einen subjektiven Charakter und ist
physikalisch nicht eindeutig zu beschreiben. Als Larm wird jedes Schallereignis bezeich-
net, welches als belédstigend oder storend wahrgenommen wird sowie solche, die das Gehor

schidigen konnen (vgl. [43]).
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Abbildung 1.20: Schematische Darstellung von Ton (oben), Klang (mittig) und Gerdusch
(unten) im Zeit- und Frequenzbereich.

n der Literatur existieren unterschiedliche Bezeichnungsarten der Vielfachen. In dieser Arbeit wird die
Grundschwingung als 1. Harmonische bezeichnet. Die erste Vielfache ist die 2. Harmonische bzw. die
1. Oberschwingung usw.
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Zur Uberfithrung von Signalen aus dem Zeitbereich in den Frequenzbereich dient die
Fourier-Transformation. Bei der Fourier-Transformation wird das Zeitsignal in viele reine
Sinusschwingungen mit unterschiedlichen Frequenzen zerlegt, die wiederum in der Summe
das Ausgangssignal ergeben. Damit kann die spektrale Zusammensetzung eines Schaller-
eignisses analysiert werden. Die allgemeine Form der Fourier-Transformation kann folgen-

dermaflen geschrieben werden [112, 113]:

o0

Fla()} = / st = X(f) mitw = 25 (1.38)

—o0

Hierbei stellt x(t) eine Funktion im Zeitbereich dar, wihrend X (f) als Fourier-transfor-
mierte von x im Frequenzbereich bezeichnet wird. Es existiert eine Reihe von unterschied-
lichen Transformationen, die je nach Eigenschaft des Ausgangssignals ausgewéhlt werden,
aber alle auf der Fourier-Transformation beruhen (vgl. [113]). In dieser Arbeit wird die
schnelle Fourier-Transformation (engl. Fast Fourier Transform - FFT) genutzt. Diese wird
fiir zeitdiskrete Signale verwendet, wie es bei realen Messreihen der Fall ist, welche zeit-
lich endlich und nicht kontinuierlich sind, da sie mit einer bestimmten Frequenz abgetas-
tet werden. Die FFT stellt keine Transformation im eigentlichen Sinne dar, sondern ist
eine spezielle Variante der diskreten Fourier-Transformation. Sie erweist sich gegentiber
dieser als besonders effizient und schnell, insbesondere wenn die Lénge des abgetaste-
ten Zeitsignals in der Grofe einer Zweierpotenz vorliegt (vgl. [114]). Mithilfe der FFT
ist es somit moglich, Spektralanalysen in Echtzeit durchzufiihren. Fiir Einzelheiten zu
Fourier-Transformationen, FFT sowie notwendigen Fensterfunktionen wird auf einschlagi-

ge Fachliteratur zur Signalverarbeitung beispielsweise in [112-114] verwiesen.

Da, wie bereits beschrieben, der hérbare Schalldruckbereich grofl ist und sieben Groéfien-
ordnungen umfasst, hat H. Fletcher von den Bell Laboratories in den 1920er Jahren ein
logarithmisches Pegelmafl vorgeschlagen, welches sich an der Unterscheidung von Ténen
durch das menschliche Gehor orientiert [115]. Der Schalldruckpegel L;, mit der Hilfsmaf-
einheit Bel bzw. Dezibel (dB) beschreibt einen gerade noch wahrnehmbaren Lautheitsun-

terschied zweier Schalldriicke und wird folgendermafien gebildet [109]:

2
L, =10 log (p ””S) =20 log (prms) (1.39)
Po Po

Der Bezugsschalldruck pg entspricht der Horschwelle bei 1000 Hz und wird in der ISO
1638 international auf den Wert von 20 pPa fiir Luft und andere Gase festgelegt [116].

Neben dem reinen Schalldruckpegel existieren unterschiedliche Bewertungsfilter, welche
das menschliche Horvermégen fiir Lautstédrken bei verschiedenen Frequenzen beriicksichti-
gen. Beispielsweise werden besonders tiefe Frequenzen weniger Laut wahrgenommen wes-

halb diese nicht so stark gewichtet werden. Die Nutzung eines Bewertungsfilters wird durch
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den entsprechenden Buchstaben, entweder bei Angabe des Formelzeichens fiir den Schall-
druckpegel, oder in der MaBeinheit gekennzeichnet - bspw. L;, 4 oder dB(A) fiir die am
haufigsten genutzte A-Bewertung [117].

Zur Beurteilung der Emissionseigenschaften einer Schallquelle wird haufiger der Schalllei-
stungs- als der eigentliche Schalldruckpegel verwendet, da dieser unabhéngig vom Ort
der Quelle bzw. des Beobachters ist. Die Schallleistung gibt die von der Schallquelle pro

Zeiteinheit abgegebene Schallenergie durch eine bestimmte Flache an [43]:
P = / I-dA (1.40)
A

In Gleichung 1.40 steht die vektorielle Grofie [ fiir die Schallintensitét, welche sich aus dem
Produkt von Schalldruck p und Schallschnelle ¥ ergibt. Ebenso wie fiir den Schalldruck
bieten sich fiir die Schallintensitét und die Schallleistung Pegeldarstellungen an [109]:

I
L =10 log (I) (1.41)
0

P
Ly =10 log (P) (1.42)
0

Hierbei stellen Iy sowie Py wiederum die Bezugswerte des Schallintensitéitspegels L1 bzw.
des Schallleistungspegels Ly dar. Nach ISO 1683 sind die Werte fiir Luft zu [ = 1 %
und Py = 1 pWV festgelegt [116].

Da die Angabe des bewerteten oder unbewerteten Schalldruckpegels fiir die Beurteilung
zeitlich schwankender Pegel oft nicht ausreichend ist, werden Mittelungen iiber geeigne-
te Zeitintervalle durchgefiihrt. In der akustischen Messtechnik wird héufig der energie-
dquivalente Dauerschallpegel Leg genutzt. Dieser gibt fiir ein schwankendes Schallereig-
nis einen zeitlich gemittelten Pegelwert, der einem gleichbleibendem Gerédusch energetisch
dquivalent ist [117]. Der Vorteil des Leg besteht unter anderem darin, dass Pegel aus unter-
schiedlichen Teildauern zu einem gewichteteten Gesamtschalldruckpegel zusammengefasst

werden kénnen [117]:

1T p2s(t)
Leg = 10 log / IS dt (1.43)
“ TJo pd
Bzw. [118]:
1 N 01-L.. . S
Leq =10 log | DT 100 ead | it T = Ty (1.44)
=1 1=1
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In einigen Féllen ist das Schmalbandspektrum, welches die FFT liefert, fiir die Analyse
eines Schallereignisses nicht notwendig oder geeignet. Insbesondere wenn unterschiedliche
Schallquellen quantitativ miteinander verglichen werden sollen, kann die Frequenzauflo-
sung das Ergebnis beeinflussen. In diesem Fall kann das akustische Signal mittels elektri-
scher Filter in Teilbédnder unterteilt werden. Bandfilter lassen eine elektrische Spannung
nur in einem bestimmten Frequenzbereich passieren (vgl. [109]). In der akustischen Mess-
technik haben sich Filter mit konstanter relativer Filterbreite etabliert, deren Bandbreiten
mit steigender Filtermittenfrequenz zunehmen. Dazu zdhlen Oktav- und Terzbandfilter
(1/3-Oktave). Die Filterbreite des Oktavbandfilters richtet sich nach dem musikalischen
Intervall Oktave, die ein Frequenzverhéltnis von 2:1 von oberer zu unterer Grenzfrequenz
aufweist. Wird die Oktave in drei Teile unterteilt, erhalt man die Terzen oder 1/3-Oktaven

(vgl. [109]). Die Bandmittenfrequenzen sind in der DIN 61260 festgelegt.

Das Gerauschspektrum von Radialventilatoren ist durch einen breitbandigen Rauschanteil
mit ausgepriagten tonalen Bestandteilen gekennzeichnet [69]. Die dominanteste Frequenz
stellt die Blattfolgefrequenz dar, die aus der Interaktion des turbulenten Nachlaufs der
Ventilatorschaufeln mit der stationéren Spiralgehdusezunge entsteht. Die BPF ergibt sich
aus der Antriebsdrehzahl n und der Anzahl der Schaufeln B [11]:

BPF =n-B (1.45)

Abbildung 1.21 zeigt das instationidre Geschwindigkeitsfeld und die Rotor-Stator-Inter-
aktion eines Radialventilators aus einer skalenauflésenden CFD-Simulation. Das experi-
mentell ermitteltete Spektrum zeigt die Blattfolgefrequenz sowie die 1. und 2. Oberschwin-
gung. Die Frequenz ist mittels der Strouhal-Zahl S7 dargestellt. Die Strouhal-Zahl ist eine
dimensionslose Kennzahl, die unter anderem zur Beschreibung charakteristischer Frequen-
zen bei instationdren Stromungsvorgidngen genutzt werden kann. Sie wird mithilfe einer
charakteristischen Lénge sowie einer charakteristischen Geschwindigkeit und der Frequenz
gebildet. Nutzt man bei Radialventilatoren den Laufradauflendurchmesser sowie die Um-
fangsgeschwindigkeit am Austritt und erweitert mit 7w/ B, ergibt sich die Strouhal-Zahl bei
der BPF zu 1. Die 1. Oberschwingung liegt bei Sr = 2 usw. (vgl. [11]):
_flt_f-Dem _ f

S _J
" v ugy B n-B

(1.46)

Zur Berechnung des aerodynamisch erzeugten Schalls in Stromungen wurden eine Reihe
(aero-)akustischer Analogien entwickelt, welche die komplexen Mechanismen der Schall-
erzeugung auf eine Reihe von Elementarstrahlertypen zuriickfiihren. Das Schallfeld der
Unterschallstromung in einem Radialventilator kann damit aus einer Kombination von

Monopol-, Dipol- und Quadrupolstrahlern dargestellt werden.
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Abbildung 1.21: Rotor-Stator-Interaktion eines Radialventilators aus einer transienten
CFD-Simulation (oben) mit experimentell bestimmtem Geréuschspektrum (unten).
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Jedem Quelltyp kommt eine physikalische Bedeutung zu [11, 69]:

. Monopolquellen1 gehen auf zeitlich verdnderliche Volumen- bzw. Massenstrome,
beispielsweise durch Fluidverdrédngung, zuriick, wie sie bei der Durchstromung des

Ventilators auftreten.

. Dipolquellen2 entstehen durch Wechselkrafte auf umstromten Oberflachen wie den

Schaufeln oder der Spiralgehdusezunge.

e Quadrupolquellen werden durch freie Wirbelpaare oder Turbulenz in der freien

Stréomung gebildet.

Insbesondere numerische Untersuchungen haben gezeigt, dass bei niedrigen Mach-Zahlen,
wie sie bei Radialventilatoren auftreten, sowohl Monopol- als auch Quadrupolquellen ver-
nachlassigt werden konnen, da ihre Intensitat gegeniiber Dipolschallquellen klein ist. Die
Umfangsmachzahl der in dieser Arbeit untersuchten Ventilatoren liegt bei etwa 0,1. Mo-
nopolschallquellen sollten ab einer Mach-Zahl von etwa 0,6, Quadrupolschallquellen ab
einer Mach-Zahl von etwa 0,8 berticksichtigt werden (vgl. [119]). Numerische Simulatio-
nen eines zu den hier untersuchten Ventilatoren vergleichbaren Modells haben gezeigt,
dass Quadrupolschallquellen das Spektrum nur im Niederfrequenzbereich leicht beeinflus-
sen. Da die Beriicksichtigung dieser mit einem hohen rechnerischen Aufwand verbunden ist
und sie die Ergebnisse nicht wesentlich beeinflussen, werden Quadrupolschallquellen auch
in dieser Arbeit hinsichtlich der Optimierung vernachlassigt (vgl. [120, 121]). Monopol-
schallquellen sind deutlich einfacher zu handhaben und werden im Optimierungsprozess

berticksichtigt.

Akustische Analogien werden aus den fundamentalen Gleichungen der Aerodynamik her-
geleitet. Die Kontinuitats-, Impuls- und thermodynamischen Zustandsgleichungen werden
in die Form der inhomogenen Wellengleichung gebracht, so dass eine Seite der Gleichung
die Schallausbreitung beschreibt, wihrend auf der anderen Seite die Quellterme zusam-
mengefasst sind. Ausgangspunkt ist die lineare homogene Wellengleichung. Zur Herleitung
werden die drei genannten Grundgleichungen linearisiert. Da die akustischen Schwan-
kungswerte klein gegeniiber den Umgebungsbedingungen sind, kénnen die nichtlinearen
Gleichungen somit in guter Ndherung approximiert werden. Dazu werden die Variablen
Druck, Dichte und Geschwindigkeit in einen Gleich- und einen Schwankungswert zerlegt
[111, 122]:

p=po+p (1.47)
p=rpo+p (1.48)
=7 (1.49)

Tm englischen Sprachraum als thickness noise bezeichnet.
2Im englischen Sprachraum als loading noise bezeichnet.
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Da sich das Fluid in Ruhe befindet, entfillt der Gleichwert der Geschwindigkeit. Die
Ausdriicke 1.47 - 1.49 werden in die Kontinuitétsgleichung 1.50, die Impulsgleichung fiir
reibungsfreie Fluide (Euler-Gleichung ohne duere Kréfte) 1.51 sowie die Druck-Dichte-

Beziehung 1.52 eingesetzt, wobei Terme héherer Ordnung vernachléssigt werden [122]:

ap A\ apl -/ _
E%—V-(pv)—() = E”OW =0 (1.50)
ov 0w )
p [81& + (V- V) v] =—Vp = o <8t) =—Vp (1.51)
0
p=pp) = = p’ai(po) - = (1.52)

Die Druck-Dichte-Beziehung (Gleichung 1.52) wird mithilfe einer Taylor-Entwicklung un-
ter Vernachlédssigung der Terme héherer Ordnung linearisiert und die Ableitung g%(po)
mit ¢ bezeichnet [122]. Unter Beriicksichtigung einiger Zusatzbedingungen beziiglich der
Groflenordnungen der Variablen, Ableiten der linearisierten Kontinuitédtsgleichung nach
der Zeit und Bilden der Divergenz der linearisierten Impulsgleichung kann die lineare

Wellengleichung fiir den Schalldruck folgendermafien formuliert werden [122]:
1 62]7,
c2 ot?

Gleichung 1.52 beschreibt die Ausbreitung des Schalldrucks im sich in Ruhe befindenden

Medium ohne Quellen. Das Symbol A wird als Laplace-Operator bezeichnet und kenn-

—Ap =0 (1.53)

zeichnet die Divergenz des Gradienten von p’. In der Literatur findet man haufig die
gleichbedeutende Schreibweise V2 mithilfe des Nabla-Operators.

Da die homogene Wellengleichung nicht ohne weiteres auf stromende Medien, insbeson-
dere auf technisch relevante turbulente Stromungen angewendet werden kann, hat M. J.
Lighthill 1952 eine inhomogene Wellengleichung aus den nichtlinearen aerodynamischen
Grundgleichungen abgeleitet, die ohne Naherungen auskommt. Die daraus resultierende
Lighthill Analogie bildet die Grundlage vieler weiterer Konzepte der Numerischen Ae-
roakustik und Lighthills Veroffentlichungen aus den Jahren 1952 und 1954 sind die meist-
zitierten Arbeiten in diesem Fachgebiet (vgl. [123]). Grundlage bilden wiederum die Kon-
tinuitdtsgleichung sowie die Impulsgleichung, wobei diese nicht linearisiert werden und
die Impulsgleichung nun auch Reibungseffekte beriicksichtigt. Die weitere Herleitung er-
folgt dhnlich zur homogenen Wellengleichung und soll daher nicht im Detail beschrieben

werden.
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Die klassische Form der Lighthill-Gleichung beschreibt die Ausbreitung einer kleinen Dich-
teschwankung in einem Medium und setzt diese einer Quellenverteilung mit Quadrupol-
charakter gegeniiber [122]:
aQPI 2 62Tz’j
W Tasr = 69@6:@

(1.54)

Gleichung 1.54 ist mithilfe der Einstein Summenkonvention in Indexschreibweise notiert,
wobei Tij den Lighthill Spannungstensor darstellt, der sowohl die turbulenten Reynolds-

spannungen als auch die laminaren Spannungen enthélt [122]:
2
Tij = pvivj —7ij + 835" — cGp') (1.55)

v; und v; stellen die Geschwindigkeitskomponenten und 7;; den viskosen Spannungstensor
dar. 0;; wird als Kronecker-Delta bezeichnet und beschreibt eine mathematische Funktion
zur Fallunterscheidung [122]:
{1 fir i = j,
0jj = o (1.56)
0 fire # J.
Lighthill selbst hat bereits darauf hingewiesen, dass in den meisten Féllen der Betrag der
turbulenten Reynoldsspannungen pv;v; deutlich grofier ist als der der viskosen Schubspan-
nungen, wodurch sich der Lighthill Tensor bei kleinen Mach-Zahlen in einem isentropen
Stromungsfeld auf diesen Term reduziert [124]. Die Lighthill-Gleichung kann genutzt wer-
den, um den Schalldruck an einer bestimmten Position zu berechnen, ohne das gesamte
Rechengebiet bis zur Beobachterposition rechnerisch auflosen zu miissen. Es geniigt, den
Bereich der aktiven Schallentstehung, in welchem die nichtlinearen Effekte entscheidend
sind, mit CFD-Simulationen zu bestimmen, um anschlieBend die akustischen Fernfeldva-

riablen berechnen zu kénnen.

Ein entscheidender Nachteil der akustischen Analogie von Lighthill besteht darin, dass das
Rechengebiet keine Berandungen oder Oberflichen aufweisen darf. Dieser Nachteil konn-
te 1955 von N. Curle beseitigt werden. Curle erweiterte die Lighthill-Gleichung um ein
Oberflachenintegral, in welchem Dipolquellen auf schallharten Oberflaichen beriicksichtigt
werden. Reflexions- und Beugungseffekte auf den Oberflichen sind ebenfalls einbezogen

[125], womit die Umstromung von Kérpern untersucht werden kann.

Die entscheidende Erweiterung der Lighthill-Curle Theorie zur aerodynamischen Schal-
lerzeugung ist J. E. Ffowcs Williams und D. L. Hawkings 1969 gelungen. Sie haben die
Grundgleichungen mathematisch duflerst elegant umgeformt, um auch beliebige Relativ-
bewegungen der eingeschlossenen Flichen zuzulassen, womit auch rotierende Korper wie
Ventilatoren beriicksichtigt werden kénnen. Thre Analogie beruht, neben den Vorarbeiten
von Lighthill und Curle, im Wesentlichen auf der mathematischen Theorie der Distribu-

tionen sowie der Heaviside-Funktion.
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Die Heaviside-Funktion H(x) stellt wiederum eine Hilfsfunktion zur értlichen Fallunter-
scheidung dar [122]:

1 firz >0,
H(x) = (1.57)
0 firz <O0.

Auf eine Funktion f(ﬁt) angewendet, ergibt sich ein Funktionswert von 0 innerhalb eines
Berandungsgebietes und 1 auflerhalb dessen. Somit kann sichergestellt werden, dass die
Quadrupolschallquellen des Lighthill Tensors nur im Volumen wirksam sind, wahrend alle
weiteren Quellen auf Oberflichen zuriickzufithren sind. Da die Heaviside-Funktion keine
stetige Funktion ist, sondern einen Sprung darstellt, ist sie nicht im klassischen Sinne
differenzierbar, was fiir die weitere Herleitung notwendig ist. Daher wird von verallgemei-
nerten Funktionen oder Distributionen Gebrauch gemacht. Mithilfe der Distributionen
konnen Losungen der zeitlichen und raumlichen Ableitungen der Heaviside-Funktion defi-

niert werden [122]:

51 (fan) ) =00 158

it (1)} - Lo (59

Die Funktion d(f) wird als Dirac-Funktion oder Delta-Distribution bezeichnet und ist

vom Kronecker-Delta zu unterscheiden. Mithilfe der Delta-Distribution kénnen Quellver-

Bzw.

teilungen auf Oberflichen realisiert werden, da sie nur bei f = 0, also auf der Oberfla-
che, einen von Null verschiedenen Wert aufweist. Ffowes Williams und Hawkings haben
die Kontinuitats- und Impulsgleichung entsprechend der Distributionen umgeformt. Die
weitere Herleitung erfolgt wiederum dhnlich zur Lighthill- bzw. Wellengleichung. Die re-
sultierende Ffowcs Williams-Hawkings Gleichung (FW-H) ergibt sich zu [126]:

02 I 0 0
(5z-2a) == 5 (muwonil)-
0 0
o (P 5(f)5;;) (1.60)
0%T;;

Mit F;; als spezielle Form des Drucktensors minus dem konstanten Wert pg — d;; [122]:

Pij = 6ij — 7ij (1.61)
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In Gleichung 1.60 stellen p — pg = (p — po)H(f) und TTJ = T;jH(f) die verallgemei-
nerte Form der Dichteschwankung bzw. des Lighthill Spannungstensors dar. vy, im ersten
Term der rechten Seite der Gleichung beschreibt die lokale Geschwindigkeit des bewegten
Korpers normal zur Oberfliche S. Die Oberfliache S ist hierbei definiert durch f = 0, so
dass die Bereiche innerhalb und auflerhalb des Korpers einfach voneinander getrennt wer-
den konnen. Die Oberflache ist dabei strikt impermeabel, so dass das Fluid die Hilfsfliche
auf der Korperoberfliche nicht durchdringen kann (vgl. [122, 126]). Unter Verwendung
des D’Alembert- oder Wellen-Operators D2 und der Heaviside-Funktion kann die FW-H
Gleichung kompakter geschrieben werden [127]:

02 , 0 0 02
oh [H(f)T;] (162)

’
op / 2.0 _ Y - ; A AL
2 Ap =1 o [povnd (f)] o, [pnid ()] + ox; Ox;

c
Gleichung 1.62 gilt nur fiir kleine Schwankungen womit 2 (p — pp) durch die Druckfluk-
tuationen p’ ersetzt werden kann. Weiterhin wurden im zweiten Term der rechten Seite
die viskosen Schubspannungen auf den Oberflichen vernachlassigt, da ihr Beitrag in den
meisten technischen Anwendungen gering ist (vgl. [128]). p entspricht dem lokalen Ober-

flachendruck und n; dem nach auflen gerichteten Einheitsvektor senkrecht zur Oberflache.

Der grofie Vorteil der FW-H Gleichung besteht darin, dass den drei Termen der rechten
Seite der Gleichung jeweils eine physikalische Bedeutung zugeschrieben werden kann. Der
erste Term beschreibt Monopolquellen durch Fluidverdringung des sich bewegenden Kor-
pers. Der zweite Term beschreibt Dipolquellen durch Wechselkréfte auf den Oberflichen
des Korpers und der dritte Term beschreibt Quadrupolschallquellen in der freien Stro-
mung. Die Beitrdge der Quellterme an der Gesamtschallabstrahlung kénnen somit klar
voneinander getrennt werden, was bei der Beurteilung der Schallentstehungsmechanismen

von weitreichender Bedeutung ist.

Um die Schallabstrahlung zu einer bestimmten Beobachterposition mithilfe der FW-H
Gleichung berechnen zu kénnen, miissen die Quellterme numerisch bestimmt werden. Da-
zu wird Gleichung 1.60 unter Verwendung der Greenschen Funktion der Wellengleichung
im freien dreidimensionalen Raum in eine Integralschreibweise umgeformt. Es entstehen
zwei Oberflachenintegrale, welche die Monopol- und Dipolschallquellen umfassen sowie ein
Volumenintegral, welches die Quadrupolschallquellen beschreibt. Da das Volumenintegral
numerisch nur mit hohem rechnerischen Aufwand berechnet werden kann, sind als Er-
weiterung der klassichen (impermeablen) FW-H Gleichung spezielle Losungen gefunden
worden. Diese erlauben es, dass Volumenintegral als Oberflichenquellen auf einer ima-
gindren Oberfliche abzubilden, die den Bereich der Schallentstehung umschlieit. Da die

Oberflache durchlissig fiir simtliche Variablen ist, werden diese Ansétze als permeable
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FW-H Modelle bezeichnet (z.B. [127, 129]). Diese Modelle bieten unter anderem den Vor-
teil, dass sie bei Wahl der Quelloberfliche auf dem Korper wieder in die urspriingliche
FW-H Gleichung iibergehen.

In dieser Arbeit wird fiir die akustischen Optimierungen eine spezielle Losung der per-
meablen FW-H Gleichung genutzt, die fiir Unterschallstromungen angewendet werden
kann und nur Oberflichenquellterme beriicksichtigt. Die Gleichung wird als Formulie-
rung 1A von F. Farassat bezeichnet und wurde bereits vielfach auf rotierende Systeme wie
Hubschrauber-Rotoren, Propeller oder Windkraftanlagen angewendet (z.B. [130, 131]). Fa-
rassats Formulierung 1A ist eine numerisch effiziente Integralform der FW-H Gleichung.
Mithilfe dieser kann direkt aus der Schaufelbelastung, die mittels TD1 bestimmt wird,
der Schalldruckverlauf iiber ein vorgegebenes Zeitintervall bei einer stationdren Beobach-
terposition berechnet werden. Daraus kann anschlielend die spektrale Zusammensetzung
sowie der Gesamtschalldruckpegel bestimmt und fiir Optimierungszwecke verwendet wer-
den (vgl.[132]). Fir eine genaue Beschreibung der Formulierung 1A von Farassat siehe z.B.
[127, 128, 130, 132, 133].

1.7 Numerische Stromungssimulationen

Das Ziel einer CFD-Simulation ist die Berechnung der notwendigen Variablen des Stro-
mungsfeldes zur Beschreibung der zu untersuchenden Aufgabenstellung mit einer hinrei-
chenden Genauigkeit. Die zu berechnenden Variablen und die erforderliche Genauigkeit
kénnen dabei je nach Anwendungsfall unterschiedlich sein. Fiir die meisten Strémungsphé-
nomene auf makroskopischer Ebene kénnen der molekulare Aufbau des Mediums sowie die
Molekularbewegung vernachléssigt und die Fluide als kontinuierliche Substanz beschrieben
werden, die als Kontinuum bezeichnet wird. Das Verhalten des Kontinuums kann mithilfe
lokaler Variablen wie Druck, Dichte, Temperatur und Geschwindigkeit sowie deren Orts-
und Zeitableitungen beschrieben werden (vgl. [134, 135]).

Das mathematische Modell zur Beschreibung dieses Verhaltens basiert auf den fundamen-
talen Erhaltungsgleichungen fiir Masse, Impuls und Energie. Die Erhaltungsgleichungen
werden in der klassischen Kontinuumsmechanik, insbesondere bei der Bewegung von Fest-
korpern hergeleitet, indem eine festgelegte Kontrollmasse betrachtet und deren Eigenschaf-
ten untersucht bzw. bilanziert werden. Man unterscheidet dabei zwischen der Lagrange
und der Euler Betrachtungsweise. Da die Untersuchung einer festgelegten Masse in einem
stromenden Medium schwierig ist, wird in der Fluiddynamik die Kontrollvolumenmethode
angewendet. Hierbei wird ein festgelegtes Volumen des Fluides und dessen Eigenschaften
untersucht. Bei der Lagrange Betrachtungsweise bewegt sich das Kontrollvolumen bzw.
ein Fluidelement mit der Stromung. Die Betrachtungsweise nach Euler fixiert die Beob-

achterposition im Raum und ldsst das Kontrollvolumen vom Fluid durchstréomen. Beide
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Verfahren haben Vor- und Nachteile beziiglich der mathematischen Beschreibung und
numerischen Handhabung und kénnen je nach Aufgabenstellung variiert werden. Bei den
meisten CFD-Simulationen hat sich jedoch die Euler Betrachtungsweise durchgesetzt (vgl.
[136]).

Ausgangspunkt der Herleitung aller fiinf Erhaltungsgleichungen (Masse, Impuls in drei
Raumrichtungen sowie Energie) bildet die generische Erhaltungsgleichung fiir eine belie-

bige Erhaltungseigenschaft ¢ innerhalb des Kontrollvolumens [134, 135]:

0
S pedv + / pbi - AdS = / IV - 7dS + / gV (1.63)
ot Jy S S 14
;__\,__/
Anderungsrate Nettofluss von Anderungsrate  Anderungsrate
von ¢ innerhalb ¢ durch die von ¢ durch von ¢ aufgrund
des Kontroll—  Kontrollvolumen— dif fusiven von Quellen
volumens ober fliche Transport und Senken

Hierbei stellen V' und S das Volumen bzw. die Oberfliche des Kontrollvolumens dar. U
bezeichnet die Fluidgesehwindigkeitl, 7 den nach aufien gerichteten Einheitsvektor senk-
recht zu S und I" den Diffusionskoeffizienten von ¢. Mit ¢p werden Quellen und Senken

von ¢ bezeichnet.

Die Gleichung der Massenerhaltung oder Kontinuitatsgleichung folgt direkt aus der Trans-
portgleichung fiir das Kontrollvolumen, wenn ¢ = 1 und Diffusion sowie Quell- und Senk-
terme zu Null gesetzt werden [134, 135, 137]:

6/pdV+/pz7-ﬁdS=0 (1.64)
ot |y g

Die koordinatenfreie Differentialform der Kontinuitidtsgleichung fiir ein unendlich kleines

Kontrollvolumen ist in Gleichung 1.50 links dargestellt.

Die Impulsgleichung basiert auf dem zweiten newtonschen Gesetz, wonach die Anderung
des Impulses eines Partikels gleich der Summe aller auf ihn wirkenden Kréfte ist. ¢ wird
in diesem Fall mit ¢ ersetzt. Die Kréfte, die auf das Kontrollvolumen wirken, kénnen in
Volumenkréifte wie Gravitation, Zentrifugal- und Corioliskréfte sowie Oberflichenkréfte
aus Druck, Normal- und Schubspannungen zerlegt werden. Die Impulsgleichung ergibt

sich dann allgemein zu [134]:

0

c pﬁdVJr/pUﬁ-ﬁdSz/T-ﬁdSJr/pde (1.65)
ot Jy s s 1%

In diesem Fall wird die eulersche Betrachtungsweise verwendet, womit das Kontrollvolumen stationér
ist und dessen Geschwindigkeit nicht beriicksichtigt werden muss.
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Hierbei sind unter f alle Volumenkrifte pro Masseneinheit zusammengefasst. T ist der
Spannungstensor 7 = —pZ + 7 in welchem die Normal- und Schubspannungen enthalten
sind und der die molekulare Transportrate des Impulses beschreibt. Fiir den haufigsten

Anwendungsfall newtonscher Fluide ergibt sich 7 [134]:
2 —
T =— p—i-g,uv-v 7+ 2uD (1.66)

p beschreibt hierbei den statischen Druck und g die dynamische Viskositdat. Z und D
sind der Einheits- bzw. Deformationsgeschwindigkeitstensor. D stellt den symmetrischen
Anteil des Geschwindigkeitsgradiententensors V' dar [134, 137):

D= ; [W+ (W)T] (1.67)

Eine allgemeine koordinatenfreie Differentialform der Impulsgleichung fiir newtonsche Flui-

de kann unter Verwendung des Gauf-Theorems formuliert werden [134]:

d(pv)
ot

+V - (pit) =V T +pf (1.68)

Die Impulsgleichung fiir newtonsche Fluide (1.68) wird allgemein als Navier-Stokes-Glei-
chung bezeichnet. Abweichend von der Begriffsverwendung in dieser Arbeit, werden ins-
besondere im Bereich der numerischen Stromungssimulationen die Erhaltungsgleichungen
zusammengefasst auch als Navier-Stokes-Gleichungen bezeichnet. Fiir den Fall, dass die
Mach-Zahlen unterhalb von etwa 0,3 liegen, kann das Fluid wiederum als inkompressibel
angenommen werden. Werden die Spannungen in einen Normal- und einen Schubspan-
nungsanteil zerlegt, ergibt sich die hdufig in der Literatur zu findende Form der inkom-

pressiblen Navier-Stokes-Gleichung [137]:

ov . o Lo
p [875 + (U V)v] = —Vp+ uAv+ f (1.69)
Wird das Fluid zusétzlich als isotherm angenommen, ist neben der Dichte auch die Vis-
kositét konstant und die Gleichung kann durch p geteilt werden [134]:

v 1 )
&%’ (V)T = = Vp AT+ ] (1.70)

v bezeichnet die kinematische Viskositit mit v = % Die linke Seite der Gleichung 1.70
wird zusammengefasst als totale oder substantielle Beschleunigung des Fluids bezeichnet

und besteht aus lokaler und konvektiver Beschleunigung:

Dv ov .
= — — + (V- 0)u (1.71)
Dt ot —
F/T I k‘ ! Konvektive
otale oraie Beschleunigung

Beschleunigung  Beschleunigung
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Wird die Viskositédt innerhalb der Stromung vernachléssigt und zu Null gesetzt, wie es in
freien Stromungen weit weg von Wéanden bei verhéltnisméafig hohen Reynolds-Zahlen in
guter Ndherung gemacht werden kann, ergibt sich aus der inkompressiblen Navier-Stokes-
Gleichung die Euler-Gleichung:

ov 1 -

— +(0-V)i=—=Vp+ 1.72

5 T V) Svptf (1.72)
Die Energiegleichung ergibt sich aus dem ersten Hauptsatz der Thermodynamik, wonach
sich die Anderung der inneren Energie eines Systems aus der am bzw. vom System verrich-
teten Arbeit und dem Warmestrom iiber die Systemgrenzen ergibt. Fiir ¢ wird in diesem

Fall die spezifische Enthalpie h eingesetzt und es ergibt sich [134]:

0 pth+/ph17-ﬁdS=/k:VT-ﬁdS+
o S S (1.73)
/(U-Vp—i—T:Vv dV—i—/pdV
v

Hierbei bezeichnet k die Warmeleitfahigkeit des Fluids und 7" die Temperatur. Der erste
Quellterm auf der rechten Seite der Gleichung beschreibt die von den viskosen Kréften
verrichtete Arbeit. Der Term 7 : VU beschreibt dabei die viskose Dissipation von kine-
tischer Energie, wobei der Doppelpunkt das Skalarprodukt aus viskosem Spannungsten-
sor T bzw. 7;; und Geschwindigkeitsgradiententensor V¥ beschreibt (auch als Frobenius-
Skalarprodukt bezeichnet). In den meisten Fallen kann die Erwérmung des Fluides durch
die viskose Dissipation vernachlassigt werden. Der zweite Quellterm beschreibt die vom
Druck verrichtete Arbeit. Wird die Stromung als inkompressibel angenommen, kénnen bei-
de Quellterme vernachléssigt werden (vgl. [134, 138, 139]). Mithilfe des Fourier-Gesetzes
der Warmediffusion ¢ = —kV'T, wobei ¢ die Warmestromdichte bezeichnet, kann der
diffusive Term umgeformt werden. Eine koordinatenfreie Form ergibt sich zu [139]:
M—i—v (pvh) = =V -¢+V - (T - )+@ (1.74)
ot ot
Zur Loésung des Systems aus den beschriebenen Erhaltungsgleichungen sind weitere Zu-
sammenhdnge notwendig, da mehr unbekannte Stromungsvariablen als unabhingige Glei-
chungen vorhanden sind. Diese Zusammenhéinge werden durch Zustandsgleichungen und
materialspezifische Abhéngigkeiten zur Verfiigung gestellt, die von der Art des zu betrach-
tenden Systems abhéngen. Fiir die Idealgas-Ndherung, die hdufig eine gute Approximation
darstellt, konnen die thermische und kalorische Zustandsgleichung genutzt werden [134,
137]:
p=pR; T (1.75)

dh = ¢ dT (1.76)
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Hierbei sind R; die spezifische Gaskonstante und cp die spezifische Wéarmekapazitit bei
konstantem Druck. Die meisten modernen kommerziellen CFD-Softwarelosungen bieten ei-

ne ganze Reihe weiterer Zusammenhénge an, die auch fiir Realgase genutzt werden kénnen.

Die Erhaltungsgleichungen fiir Masse, Impuls und Energie bilden ein System aus gekoppel-
ten, nichtlinearen, partiellen Differentialgleichungen die &uflerst komplex und schwer zu 16-
sen sind. Nur fiir einige wenige Sonderfélle konnen analytische Losungen gefunden werden,
deren reale Anwendung aber meist begrenzt ist. Mit numerischen Methoden kénnen unter
Verwendung geeigneter Diskretisierungsverfahren Naherungslosungen der Erhaltungsglei-
chungen an diskreten Stellen im betrachteten System berechnet werden. Dazu muss das zu
untersuchende Modell mithilfe eines numerischen Gitters rdumlich in eine endliche Anzahl
kleiner Teilgebiete bzw. Kontrollvolumina zerlegt werden, fiir welche die Approximationen
der Erhaltungsgleichungen individuell gel6st werden. Die genaue numerische Handhabung
der Approximationen und Interpolationen, die Anforderungen an das Gitter sowie dessen

Generierung hangen stark vom verwendeten Diskretisierungsverfahren ab.

Viele kommerzielle CFD-Softwarelosungen nutzen die Finite-Volumen-Methode, bei wel-
cher das Stromungsfeld in eine endliche Anzahl kleiner, sich nicht {iberlappender Kontroll-
volumina zerlegt wird. Fiir jedes Kontrollvolumen werden die Integralformen der Erhal-
tungsgleichungen gelst und die Stromungsvariablen im sich in der Mitte bzw. im Schwer-
punkt des Kontrollvolumens befindlichen Rechenknoten gespeichert. Zur Bestimmung der
Variablen auf den Kontrollvolumenoberflichen werden verschiedene Interpolationsverfah-
ren verwendet. Die Finite-Volumen-Methode bietet sich insbesondere bei der Handha-
bung komplexer Geometrien an, da sie auf jeden Gittertyp angewendet werden kann. Die
konservativen Eigenschaften der Erhaltungsgleichungen bleiben bei der Methode unver-
dndert, insofern die Oberflichenintegrale der konvektiven und diffusiven Fliisse fiir be-
nachbarte Kontrollvolumenoberflichen einheitlich gelost werden. Dadurch eignet sich die
Finite-Volumen-Methode besonders fiir stromungsmechanische Anwendungen (vgl. [134]).
Fiir eine detaillierte Beschreibung des Verfahrens und weiterer Methoden wie dem Finite-
Differenzen- oder dem Finite-Elemente-Verfahren sowie genutzten Interpolationsverfahren
und Diskretisierungsschemata wird auf einschlédgige Literatur wie [134-136] bzw. auf kon-

krete Softwarebeschreibungen wie [138, 139] verwiesen.

Wenn die betrachtete Stromung von kleinen charakteristischen Léngenskalen dominiert
wird und die Stréomungsgeschwindigkeit klein ist, iberwiegen die viskosen Kréfte im Fluid
gegeniiber den Tragheitskraften. Dieser Stromungszustand wird als laminare Strémung be-
zeichnet. Laminare Stromungen sind sowohl zeitlich als auch rdumlich weitestgehend stabil
und geordnet womit die Erhaltungsgleichungen in diesem Fall verhéltnisméafig einfach von

moderner CFD-Software gelost werden kénnen (vgl. [140]).
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Zur Charakterisierung des Stromungszustandes wird die dimensionslose Reynolds-Zahl Re

genutzt [141, 142]:
_pUL_UL

o v
Die Reynolds-Zahl beschreibt das Verhéltnis von Trégheitskraften, welche durch eine cha-

Re (1.77)

rakteristische Geschwindigkeit & und eine charakteristische Linge £ des jeweiligen Pro-
blems beschrieben werden, zu viskosen bzw. Reibungskriften. Uberschreitet die Reynolds-
Zahl einen situativen Grenzwert, iiberwiegen die Trégheitskrifte gegeniiber den visko-
sen Kréften. Ab diesem als kritische Reynolds-Zahl bezeichnetem Schwellwert reicht die
ddmpfende Wirkung der Viskositdt nicht mehr aus, um kleine Stérungen im Fluid zu unter-
driicken womit die Stromung instabil wird. Dieser Zustand wird als turbulente Stromung
bezeichnet. Turbulente Stromungen weisen eine Reihe von Merkmalen wie Instationari-
tat, Dreidimensionalitdt, Wirbel und grofle Skalenunterschiede auf, womit die numerische
Handhabung wesentlich komplizierter wird (vgl. [134]). Insbesondere die grofien zeitlichen
und rdumlichen Skalenunterschiede machen eine direkte numerische Losung der Erhal-
tungsgleichungen fiir turbulente Stromungen nur mit duflerst grofem rechnerischen Auf-

wand méglich, der mit Re3 ansteigt [134].

Ingenieurtechnisch relevante Stromungen sind bis auf wenige Ausnahmen turbulent und
die direkte numerische Simulation (DNS) beispielsweise eines Radialventilators mit an-
geschlossenem Auslasskanal ist selbst auf den aktuell leistungsstérksten Supercomputern
nicht praktikabel. Eine sinnvolle Anwendung in der industriellen Praxis ist daher mo-
mentan undenkbar. Aus diesem Grund sind im Laufe der Zeit eine Reihe von Methoden
entwickelt worden um turbulente Stromungen numerisch mit vertretbarem Aufwand und
moglichst wenig Informationsverlust abbilden zu kénnen. Die Methoden unterscheiden sich
dabei im theoretischen Ansatz mitunter stark voneinander. Grundsétzlich kann aber eine
grobe Kategorisierung anhand des Verhéltnisses von tatsédchlich aufgeldster zu modellierter
Turbulenz vorgenommen werden. Tabelle 1.2 gibt eine Ubersicht der Turbulenzmethoden,

absteigend im Grad der Auflésung turbulenter Strukturen.

Die direkte numerische Simulation stellt den genauesten und konzeptionell simpelsten An-
satz zur Turbulenzabbildung dar. Die Erhaltungsgleichungen werden hier ohne den Ein-
satz statistischer Mittellungen oder anderen, aufler denen fiir die numerischen Methoden
notwendigen, Approximationen gelost (vgl. [134]). Wie bereits beschrieben ist der rech-
nerische Aufwand jedoch enorm. Zur korrekten Losung der Erhaltungsgleichungen ist es
erforderlich, die gesamte Léngenskala der Turbulenz rdumlich aufzulésen. Dabei erreichen
die grofiten in der Stromung vorhandenen turbulenten Wirbel! in vielen Fillen etwa die
Dimension des physikalischen Stromungsgebietes (beispielsweise den Rohrdurchmesser bei

Rohrstromungen) [141]. Die kleinsten in der Stromung vorkommenden Strukturen haben

Tm englischen werden turbulente Wirbel bzw. Turbulenzballen als eddies bezeichnet, um sie von gewohn-
lichen Wirbelstrukturen zu unterscheiden.
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Tabelle 1.2: Ubersicht verschiedener Methoden zur numerischen Handhabung turbulenter
Stromungen.

Bezeichnung Verhéltnis von aufgeloster Anmerkungen
zu modellierter Turbulenz

Direkte numerische Das gesamte turbulente Genaueste aber rechenintensivste
Simulation (DNS) Spektrum wird aufgelost Methode

Large Eddy Simula- Der Grofiteil des turbulen- Der Rechenaufwand bleibt hoch
tion (LES) ten Spektrums wird aufge- ist aber fir viele Anwendungen
l6st, kleinskalige Struktu- vertretbar

ren werden modelliert

Hybride Methoden Ahnlich der LES Hybride Methoden bilden einen
Kompromiss zwischen reinen LES
bzw. RANS Simulationen

RANS Modelle Das gesamte turbulente Ungenauste aber gilinstigste und
Spektrum wird modelliert  h&ufig ausreichende Methode fiir
praktische Anwendungen

eine Grofle die von der Viskositiat des Fluids und der Dissipationsrate der turbulenten ki-
netischen Energie € abhéngt. Bei dieser als Kolmogorov—LéaLngenslwda1 bezeichneten Grofie
n= (1/3 /€) 1/4 verfiigen die Turbulenzballen nicht mehr iiber ausreichend turbulente kine-
tische Energie k um die viskosen Krifte zu tiberwinden. Die kinetische Energie dissipiert
somit als Warme in das Fluid. Das Stromungsgebiet muss demnach auch diese kleinste Lén-
genskala sinnvoll auflésen. Da auch an die zeitliche Diskretisierung hohe Anforderungen
gestellt werden, resultiert der hohe Rechenaufwand fiir die direkte numerische Simulation.
Anwendung findet die DNS daher hauptséchlich zu Forschungszwecken bei niedrigen bis
moderaten Reynolds-Zahlen beispielsweise zur Validierung neuer Turbulenzmodelle, der
Erforschung der Turbulenz und Effekten wie laminar-turbulenter Transition oder der Sub-

stitution aufwendiger bzw. unmoglicher Experimente (vgl. [134, 141]).

Die Large Eddy Simulation (LES), im deutschsprachigen Raum als Grobstruktursimula-
tion bezeichnet, findet hdufig dort Anwendung, wo die Reynolds-Zahlen zu grofl oder die
Geometrien zu kompliziert sind um eine direkte numerische Simulation durchzufiithren. Bei
der LES wird die Tatsache genutzt, dass die grofiskaligen Wirbel deutlich energiereicher
gegeniiber den kleinen sind und damit die effektiven Trager der Erhaltungsgrofien darstel-
len. Es bietet sich daher an, die grofien Strukturen wie bei der DNS direkt aufzultsen,
wahrend die kleinen Strukturen auf geeignete Weise modelliert werden. Diese Aufteilung

kann mithilfe eines auf die Erhaltungsgleichungen angewendeten Filters erreicht werden.

!Nach dem russichen Mathematiker Andrei Kolmogorov.
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Die Filterung trennt die Strémungsvariablen in auflésbare und 1<:l<—:'i1rlskalige1 Anteile. Da-
bei entstehen durch die Filterung des nichtlinearen konvektiven Beschleunigungsterms in
der Navier-Stokes-Gleichung zusétzliche Terme, die in einem Kleinskalen-Spannungstensor
zusammengefasst werden (vgl. [134]). Da der Tensor die grof- und kleinskaligen Wirbel-
bewegungen verkniipft, wobei letztere unbekannt sind, ist die Gleichung nicht geschlos-
sen. Der Kleinskalen-Spannungstensor muss daher auf geeignete Weise modelliert werden,
wofiir unterschiedliche Ansétze wie beispielsweise das Smagorinsky und das dynamische
Smagorinsky-Lilly Modell oder das WALE Modell ( Wall-Adapting Local Eddy-Viscosity)
entwickelt wurden [138-141]. In einer guten LES sollten etwa 80 % des turbulenten Spek-
trums aufgelost und 20 % durch das Kleinskalen-Modell modelliert werden. In einigen
Fallen kénnen auch mit einem geringeren Anteil der aufgelosten Turbulenz gute Ergebnis-
se erzielt werden, wobei man dann von VLES-Simulationen ( Very Large Eddy Simulation)
spricht [141].

Unter hybriden Methoden werden eine Reihe von Ansétzen zusammengefasst, die ver-
schiedene Bereiche oder Stromungszustinde auf unterschiedliche Weise handhaben. Eine
der ersten entwickelten hybriden Methoden ist die Detached Eddy Simulation - DES. Die
DES Methode verbindet die Large Eddy Simulation fiir freie Stromungsbereiche mit der
nachfolgend beschriebenen RANS-Methode zur Modellierung der wandnahen Strémung.
Da die Netzanforderungen bei RANS-Modellen nicht so hoch sind, kann damit eine der
Haupteinschréankungen der LES beziiglich der Auflésung der Grenzschichten umgangen
werden. Die Bezeichnung der Methode leitet sich daher ab, dass anliegende Stromungs-
bereiche vom RANS-Modell modelliert und abgeldste (engl. detached) Stromungsbereiche
mittels LES simuliert werden. Die urspriingliche DES Formulierung nutzt zum Umschal-
ten zwischen den Methoden explizit die Zellgrofle des numerischen Gitters. Bei einem zu
feinen Gitter in Wandnéhe kann dies unter Umstédnden zu einem félschlichen Wechsel zum
LES Modell innerhalb der noch anliegenden Grenzschicht fithren. Eine dadurch bedingte
Verringerung der Wirbelviskositét fithrt zum gitter-induzierten Ablésen der Grenzschicht,
was einen wesentlichen Nachteil der DES darstellt. Daher ist die Handhabung der Um-

schaltung bereits mehrfach weiterentwickelt und verbessert worden (vgl. [143, 144]).

Eine in vielen Situationen zur DES &dhnliche Methode ist die Scale-Adaptive Simulation
(SAS). Die SAS stellt eine Erweiterung instationdrer RANS-Simulationen dar, wobei die
zweite Ableitung des Geschwindigkeitsfeldes in die jeweilige Gleichung zur Beschreibung
der turbulenten Léngenskala eingefiihrt wird. Der Term wird als von Karman Léngen-
skala bezeichnet und fithrt dazu, dass das Scale-Adaptive Simulation Modell dynamisch
an bereits aufgeloste Strukturen angepasst werden kann. Dadurch kann ein LES &hnli-

ches Verhalten in der freien Strémung, ohne die Gefahr der gitter-induzierten Ablosung,

'Kleinskalig ist in diesem Zusammenhang mit der Filterweite in Bezug zu setzen und muss nicht unmit-
telbar mit der GittergroBle oder der Kolmogorov-Langenskala im Zusammenhang stehen. Daher ist die
englische Bezeichnung subgrid-scale fiir die kleinskaligen Terme etwas irrefithrend [134].
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erreicht werden. In stabilen Strémungsbereichen kénnen einfache RANS Formulierungen
genutzt werden, was die SAS zu einer guten Alternative bei hohen Reynolds-Zahlen und

komplexen Geometrien macht (vgl. [145]).

Die Methoden zur Beschreibung turbulenter Stromungen, die den geringsten rechneri-
schen Aufwand versprechen werden allgemein unter RANS-Modellen zusammengefasst.
Die Bezeichnung RANS; fiir die englische Bezeichnung der Reynolds-gemittelten Navier-
Stokes-Gleichungen, leitet sich aus der statistischen Beschreibung der Instationéritit in
den Gleichungen ab. Die Stromungsvariablen kénnen bei statistisch stationérer Stromung
in einen Mittelwert und einen Schwankungswert zerlegt werden, was im Allgemeinen als
Reynolds-Mittelung bezeichnet wird [134]:

¢(I,y,2,t) - 95(%1/72) + ¢I(:E,y,z,t) (178)

Dabei stellt ¢ wiederum eine beliebige Erhaltungseigenschaft dar. Der waagerechte Strich
iiber der Variable kennzeichnet den Mittelwert und das Apostroph den Schwankungswert
der Variable. Die Mittellung kann je nach Anwendungsfall iiber eine zeitliche oder eine
Ensemblemittelung realisiert werden. In technisch relevanten Strémungen sind es vor al-
lem die Mittelwerte der Stromungsvariablen, die der Beschreibung integraler Werte wie
Auftrieb oder Druckaufbau dienen. Daher werden die Erhaltungsgleichungen fiir Masse
und Impuls, zusétzlich zur Einfiihrung der Reynolds-gemittelten Variablen, ebenfalls ge-
mittelt. Daraus ergeben sich die Reynolds-gemittelte Kontinuitdts- und Impulsgleichung,
die zusammen als Reynolds- oder RANS-Gleichungen bezeichnet werden. Fiir inkompres-
sible Stromungen ohne Korperkréifte konnen diese in Indexnotation wie folgt geschrieben
werden [134]:

i) _ (1.79)
89:,-
8(/)6,) 5‘ o 77 5\[3 67_'23
.27 ) = ——— 1.
ot ox; (it + i) dz; | O, (1.80)

Tj; in der Impulsgleichung entspricht dem mittleren viskosen Spannungstensor. Da sich
gemittelte Schwankungswerte ¢’ zu Null ergeben, folgt, dass lineare Terme wie in der
Kontinuitatsgleichung mit der entsprechenden gemittelten Variable ausgedriickt werden
kénnen. Aufgrund des nichtlinearen konvektiven Terms in der Impulsgleichung entstehen
jedoch die zuséatzlichen Terme p%, welche die Wechselwirkung der Schwankungsgrofien

mit der mittleren Stréomung beschreiben und nicht vernachlassigt werden kénnen [136].
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Die Terme werden als Reynolds-Spannungen bezeichnet und im Reynolds-Spannungstensor

TZ-l j zusammengefasst [136]:

o2 !

T o
x xVy Vgl

;T N v S B v

sz—p’UZU] bzw. T =p vax Uy UyUZ (1.81)
vl ol vfzv’y v!2

Da es sich um einen symmetrischen Tensor handelt, sind durch die Mittelung sechs un-
abhingige Unbekannte entstanden, ohne dass neue Gleichungen hinzugekommen sind.
Aufgrund dieser als Schlieungsproblem bezeichneten Tatsache ergibt sich die Notwen-
digkeit der Modellierung des Reynolds-Spannungstensors mithilfe verschiedener Ansétze.
Die vor allem in der industriellen Praxis am héufigsten eingesetzten Modelle basieren auf
der Boussinesq-Approximation und werden als Wirbelviskositdtsmodelle bezeichnet. Diese
Modelle basieren auf der Annahme, dass die Reynolds-Spannungen durch eine, aufgrund
der turbulenten Fluktuationen hervorgerufene, erhéhte Viskositét beschrieben werden kon-
nen. Diese turbulente Viskositdt wird als Wirbelviskositat p; bezeichnet. Die Reynolds-

Spannungen ergeben sich somit zu [134]:

S v;  OU; 2
= (S 50 = ot (1.52)
T 3

In Gleichung 1.82 bezeichnet k die turbulente kinetische Energie [134]:

k= ;QTU; = ;(zﬂgﬂj’gfﬂﬂﬁ) (1.83)
Die Wirbelviskositdt muss auf geeignete Weise modelliert werden, wofiir unterschiedliche
Ansétze existieren. Aus einer Dimensionsbetrachtung ergibt sich, dass die Wirbelviskositét
mithilfe eines charakteristischen Geschwindigkeits- und eines charakteristischen Léngen-
mafes beschrieben werden kann. Je nachdem wie viele zusétzliche Transportgleichungen
zur Bestimmung dieser beiden Parameter gelost werden, wird zwischen Null-, Ein- und
Zweigleichungsmodellen unterschieden. Die am weitesten verbreiteten sind das k-€ und das
k-w Modell sowie Verbindungen beider Modelle. Bei diesen Zweigleichungsmodellen wird
angenommen, dass aufgrund der turbulenten Energiekaskade ein Gleichgewicht zwischen
Erzeugung und Dissipation der Turbulenz vorliegt. In diesem Fall kann die turbulente
Dissipationsrate € (bzw. die spezifische Dissipationsrate w ~ €/k) zur Beschreibung der
turbulenten Langenskala genutzt werden. Beide Modelle nutzen die Transportgleichung
der turbulenten kinetischen Energie k zur Bestimmung des turbulenten Geschwindigkeits-
mafes. Fiir eine vollstdndige Beschreibung der Wirbelviskositdtsmodelle und weiterer An-
sétze wie Reynolds-Spannungs-Modellen, der Implementierung von Randbedingungen und

Handhabung wandnaher Bereiche empfiehlt sich einschligige Literatur wie z.B. [140, 141].
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Kapitel 2
Optimierung

2.1 Referenzventilator

Als Ausgangspunkt fiir die evolutiondre Optimierung der Schaufelform dient ein invers
ausgelegter Referenzventilator. Der Ventilator ist unter Verwendung der voreingestellten
Standardwerte der Schaufelbelastungsparameter fiir Radialventilatoren in TURBOdesign
1 ausgelegt, welche sich fiir viele Anwendungsfélle als gute Startpunkte herausgestellt
haben. Der Auslegungspunkt entspricht einem typisch fiir Radialventilatoren geeigneten
Anwendungsfall. Tabelle 2.1 zeigt die Eingangsparameter zur Vorauslegung der Hauptab-
messungen und Festlegung der Meridionalgeometrie mithilfe des eindimensionalen Codes
TURBOdesign Pre.

Tabelle 2.1: Eingangsparameter zur Vorauslegung der Hauptabmessungen des Referenz-
ventilators mit TURBOdesign Pre.

Parameter Bezeichnung Wert Anmerkungen

Totaldruckaufbau Apiot 560 Pa

Volumenstrom 1% 450 m3/h

Antriebsdrehzahl n 3250 1/min

Fluiddichte p 1,2 kg/m3 Luft bei ca. 20 °C

Dyn. Viskositét W 1,9-107° Pa-s  Luft bei ca. 20 °C und
Atmosphérendruck

Die vom Auslegungscode bestimmten Hauptabmessungen sind in Tabelle 2.2 zusammen-
gefasst. Abbildung 2.1 zeigt die daraus entworfene Meridionalgeometrie. Einige Parameter
sind im Zuge der Vorauslegung manuell angepasst worden, um Empfehlungen fiir die
maximale normierte spezifische Forderarbeit 7“‘_/0* bei Radialventilatoren mit riickwérts-
gekrimmten Schaufeln einzuhalten. Damit wird sichergestellt, dass die Geometrie der
Schaufel und insbesondere der Schaufelhinterkante durch den anschliefenden Inverse De-
sign Solver TURBOdesign 1 nicht verzerrt wird, da dies zu Verlusten fiihren wiirde. Die

Werte dieser Parameter sind mit einem * gekennzeichnet.
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Tabelle 2.2: Hauptabmessungen und Parameter des Referenzventilatorlaufrades.

Parameter Bezeichnung Wert Anmerkungen
AuBendurchmesser Do 200 mm™ Angepasst von 186 mm
Durchmesser D1 ps 125 mm
Deckscheibe
Durchmesser Nabe D1 Nabe 42 mm

. . _ (D1,05*—D1 Nabe?)
Eintrittsbreite by 29,2 mm b1+ = 1095 Dy s
Austrittsbreite bo 21,3 mm
Schaufelanzahl B 9% Angepasst von 10-12
Schaufeldicke S 2 mm
Schnelllaufzahl o 0,40
Durchmesserzahl 0 2,77
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Abbildung 2.1: Meridionalgeometrie des Referenzventilators.

Die Hauptabmessungen sowie die Meridionalgeometrie werden anschlieend an den Inver-
se Design Solver iibergeben. Mit den in Tabelle 2.3 angegebenen Parametern und der sich
daraus ergebenden, in Abbildung 2.2 gezeigten Schaufelbelastung, wird iterativ die Schau-
felform berechnet. Die entstandene Schaufelgeometrie ist in Abbildung 2.3 dargestellt. Der
fiir die experimentellen Untersuchungen genutzte physische Prototyp des Referenzventila-

tors ist mittels Rapid Prototyping Verfahren gefertigt und in Abbildung 2.4 dargestellt.
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Tabelle 2.3: Schaufelbelastungspara-
meter des Referenzventilators.

Berelchmune Wert *o| = a T Deckscheibe
T‘?@*EK,RS 0 IE E . mm Radscheibe
V4 BK.DS 0 g

V9 AK,RS 0,50 é 1.0

V4 Ak DS 0,50 §

DRVTEgK Rrs 0 8 %7

DRVTgk DS 0 A |
NCRS 0720 O.an 0!2 O.|4 0!6 OFS 11.0
NCpg 0,20 Strémungsrichtung m*

NDRs 0,40 Abbildung 2.2: Schaufelbelastungsverteilung des
NDpg 0,40 Referenzventilators

Neig.ps 0

Neig.ps 0

Radscheibe

Abbildung 2.3: Berechnete Schaufelform des Referenzventilators. Die Abbildung zeigt zwei
der neun Schaufeln ohne dargestellte Deckscheibe.

Die zur vollstédndigen Beschreibung des Ventilators notwendigen Mafle beziiglich der Ein-
laufdiise und des Spiralgehduses sind an die Richtlinien von L. Bommes und R. Grund-
mann sowie I. Horvat und F. Kameier angepasst [8, 9, 146]. Der Referenzventilator wird

in zwei unabhéngigen Optimierungsdurchldufen zum einen mit dem Ziel des hohen Wir-
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Abbildung 2.4: Fotografische Ansicht des Referenzventilator-Prototyps.

kungsgrades und zum anderen einer niedrigen Schallabstrahlung bei gleichzeitig moglichst
konstanter Leistungsfahigkeit optimiert. Dabei wird die direkte Optimierungsstrategie an-
gewendet. Somit werden im Zuge der Optimierungen keine CFD-Simulationen durchge-
fiihrt. Die Zielfunktionswerte werden vom Inverse Design Solver T'D1 aus dem berechneten
Stromungsgebiet bestimmt. Die unabhédngigen Optimierungsdurchléufe sollen Riickschliis-
se auf Unterschiede in der Schaufelgeometrie ermoglichen, die sich gegebenenfalls durch
die vermeintlich gegensétzlichen Ziele des hohen Wirkungsgrades und der niedrigen Schall-

abstrahlung ergeben.

2.2 Wirkungsgradoptimierung

Der sich im Betrieb einstellende Gesamtwirkungsgrad eines Ventilators héngt von einer
Vielzahl von Parametern sowie vom Zusammenwirken des Laufrades mit der Einlaufdiise
und dem Spiralgehduse ab. Daher kann der in den experimentellen Untersuchungen und
numerischen Simulationen bestimmte Wirkungsgrad nach Gleichung 1.19 nicht konkret als
Zielvorgabe in der direkten Optimierung mittels TURBOdesign 1 genutzt werden. Statt-
dessen werden Leistungsparameter genutzt, die aus dem invers bestimmten Stromungsfeld
berechnet werden kénnen und bei denen sich numerisch oder experimentell Korrelationen
mit dem Wirkungsgrad nachweisen lassen. Bei einer Minimierung bzw. Maximierung dieser
Parameter ist daher mit einer gesteigerten Leistungsfahigkeit des Ventilators zu rechnen.
Fiir die Optimierung mit dem Ziel des hohen Wirkungsgrades werden als Zielfunktionen
der Profilverlust- sowie der Sekundéarstromungsbeiwert genutzt, wobei beide Funktionen

minimiert werden, um den Einfluss der entsprechenden Verluste zu reduzieren.
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Die Leistung einer Stromungsmaschine wird von einer Reihe von Verlustmechanismen
beeinflusst. Die Verluste kénnen je nach Entstehungsursache in verschiedene Kategorien
unterteilt werden. Dazu zéhlen unter anderem Profilverluste und Sekundérstromungsver-
luste. Die Beschreibung der Mechanismen ist aufgrund des komplexen Stromungsfeldes
innerhalb von Stromungsmaschinen und dem Zusammenwirken der einzelnen Ursachen
schwierig. Daher sind bereits eine Reihe von Ansétzen zur Abschitzung der Verluste und

Korrelationen zum Wirkungsgrad entwickelt worden.

Der Profilverlustbeiwert, der in T'DI genutzt wird, basiert auf dem Ansatz von J. D.
Denton [147]. Unter Profilverlusten werden Verluste aufgrund der Ausbildung einer Fluid-
grenzschicht auf den Schaufeln von Stromungsmaschinen und betreffenden Effekten zu-
sammengefasst. Dazu zéhlen ebenfalls Grenzschichtablésung und Wirbelbildung durch das
Zusammentreffen unterschiedlich dicker Grenzschichten von Saug- und Druckseite an der
Schaufelaustrittskante (vgl. [147, 148]). Ausgenommen sind dabei jegliche Einfliisse der
Rad- und Deckscheibe. Denton fithrt die Profilverluste auf die Entropieerh6hung in der
Fluidgrenzschicht zuriick und hat daraus einen Profilverlustbeiwert (g hergeleitet. Dieser
kann mit Kenntnis der Geschwindigkeitsverteilung auf den Schaufeln und dem Dissipati-

onskoeffizienten C; abgeschétzt werden und ergibt sich zu [147]:

) 1 Uyl ’
Cs = ZZtcos%f/O Ca (W) d(z/1) (2.1)

Gleichung 2.1 ist urspriinglich fiir Axialmaschinen hergeleitet worden, kann jedoch auch
auf Radialmaschinen angewendet werden. [ und z stellen hierbei die Gesamtlinge der
Schaufeloberfliche sowie die Position auf der Schaufel dar. ¢ und o ¢ sind die Schau-
felteilung sowie ein Referenzanstromwinkel. v3; zu vpef entspricht dem Verhéltnis der
Geschwindigkeit auf der Schaufel zu einer Referenzgeschwindigkeit, die hdufig mit der An-
stromgeschwindigkeit festgelegt wird. Der Dissipationskoeffizient kann tiber verschiedene
empirisch hergeleitete Korrelationen, die in Abhéngigkeit zu einer speziellen Reynolds-Zahl
auf Basis der Impulsverlustdicke stehen, abgeschétzt werden. Mithilfe der Summation wer-
den die Beitrdge von Saug- und Druckseite der Schaufeln zu einem Gesamtprofilverlustbei-
wert zusammengefasst. Der Grofiteil der Verluste entsteht dabei auf der Schaufelsaugseite
aufgrund der ausgeprigteren Grenzschicht sowie in Regionen mit hohen Strémungsge-
schwindigkeiten (vgl. [147]). T'D1 bietet die Moglichkeit einer separaten Betrachtung der

Profilverlustbeiwerte fiir Saug- und Druckseite [92].

Der Sekundirstromungsbeiwert S F' als zweite Zielfunktion stellt ein Maf$ fiir die Sekundér-
stromungsneigung auf der Schaufelsaugseite in meridionaler Richtung dar. Unter anderem
M. W. Johnson und M. Zangeneh haben aufbauend auf Arbeiten von W. R. Hawthorne
gezeigt, dass Sekundérstromungen in radialen Stromungsmaschinen allgemein durch ei-

ne Komponente der Absolutwirbelstérke in Stromlinienrichtung entstehen [97, 149]. Auf-
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grund der schwierigeren Handhabbarkeit der Wirbelstédrke kann diese in eine einfachere
Druckform umgewandelt und die Sekundérstromungen durch Druckgradienten auf den
Schaufeln und im Schaufelkanal beschrieben werden [94, 149]. Die Druckgradienten kon-
nen auf Stromlinienkriimmung durch die Umlenkung der Stromung innerhalb des Laufra-
des, Zentrifugal- und Corioliskrifte aufgrund der Rotation, ungleichméflige Anstrémung
sowie Grenzschichteffekte zurtickgefithrt werden [149, 150]. Der Hauptstromung wird da-
bei kinetische Energie entzogen, die grofitenteils ungenutzt dissipiert. Weiterhin kénnen
Sekundéarstromungen zu ungleichférmiger Abstrémung fiihren, was eine erhéhte Schallab-

strahlung nach sich ziehen kann.

M. Zangeneh et al. konnten numerisch sowie experimentell zeigen, dass die Intensitét
von Sekundéarstromungen sehr gut mit den Gradienten eines speziell definierten Druck-
koeffizienten korreliert [94, 95]. Dieser wird als reduzierter statischer Druckkoeffizient C,
bezeichnet und ergibt sich zu [94]:

Cp — m (2_2)

1 2

2 PU3
Dabei stellen p* den Totaldruck und p, den reduzierten statischen Druck im rotieren-
den Bezugssystem dar!. Diese ergeben sich fiir inkompressible stationdre Strémungen aus
der Bernoulli-Gleichung im rotierenden System. Unter Vernachléssigung der geodétischen

Hohe ergeben sich nach Johnson und Moore [150]:

pr=pt—0— (2.3)

2

Pr=Dp— % (2.4)
Es zeigt sich, dass Orte mit niedrigem reduzierten statischen Druck p,r Regionen darstellen,
in welche niedrigenergetisches Fluid durch Sekundérstromungen getrieben einstromt [94,
149]. Daher konnen die Gradienten des reduzierten statischen Drucks bzw. des reduzier-
ten statischen Druckkoeffizienten ) genutzt werden, um einen qualitativen Eindruck der
Sekundarstromungen in Stréomungsmaschinen zu erhalten. Dabei wird zwischen Sekundar-
stromungen in Spannweitenrichtung (Deckscheibe-Radscheibe) und in Umfangsrichtung
(Druckseite-Saugseite) unterschieden, wobei erstgenannte von groferer Bedeutung fiir die

Verluste in Stromungsmaschinen sind.

Abbildung 2.5 zeigt beispielhaft die C) Verldufe eines Radialventilators vor und nach
der Optimierung des Sekundérstromungsbeiwertes SF'. In der oberen Darstellung ist der

Unterschied des reduzierten statischen Druckkoeffizienten zwischen Deck- und Radschei-

Im kompressiblen Fall wird anstatt des Rotationstotaldrucks p* die Rotationsenthalpie oder Rothalpie
und statt des reduzierten statischen Druckes p, die Mach-Zahl im rotierenden Bezugssystem genutzt
[97].
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Abbildung 2.5: Beispielhafter Verlauf des reduzierten statischen Druckkoeffizienten C,
eines Radialventilators vor (oben) und nach (unten) der Optimierung des Sekundérstro-
mungsbeiwertes SF.

be AC) sowie zwischen Druck- und Saugseite der Schaufeln AC}p_ g hoch, was fiir
eine hohe Sekundérstromungsneigung spricht. Daraus folgt ein hoher Wert des Sekundér-
stromungsbeiwertes SF'. Durch die spezielle Gestaltung der Schaufelbelastungsverteilung
oder durch Anstellung der Schaufelaustrittskante konnen Sekundérstromungen zielgerich-
tet unterdriickt werden [94, 95, 97]. Die untere Darstellung in Abbildung 2.5 zeigt eine
deutliche Verringerung von ACY) sowie ACpp_ g, wodurch weniger Sekundarstrémungen
zu erwarten sind. Es ergibt sich ein geringerer Sekundérstromungsbeiwert SF'. Der in der
Optimierung genutzte Leistungsparameter SF reprasentiert die zwischen der Deck- und
Radscheibe gebildete Fléche von Cj, auf der Schaufelsaugseite von m* = 0,5 bis zur

Schaufelaustrittskante.
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Da sich C) in Gleichung 2.2 auf die mithilfe der Umfangsgeschwindigkeit am Laufrad-
austritt normierte Relativgeschwindigkeit w* reduziert, wird diese zur Berechnung des

Sekundarstromungsbeiwertes genutzt:

\}

1
SF = /0.5 [whg(m®) — whg(m®)]dm™ mit w* = ZJ% (2.5)
Der Bereich von der Schaufeleintrittskante bis 50 % Meridionalrichtung wird trotz der ver-
haltnisméBig hohen AC), Werte vernachlissigt, da aufgrund der noch diinnen und nicht
voll ausgebildeten Grenzschicht auf der Schaufelsaugseite nur wenig Sekundérstrémungen
bis etwa m* = 0,4 zu beobachten sind (vgl. [97]).

Die Minimierung beider Zielfunktionen Profilverlust- und Sekundéarstromungsbeiwert im
Verlauf der Optimierung soll durch Verringerung der strémungsbedingten Verluste zu ei-

ner Steigerung des Wirkungsgrades des Ventilators fithren.

Tabelle 2.4 gibt eine Ubersicht der Auslegungsvariablen, die den Chromosomensatz der
Individuen darstellen. Diese werden vom Optimierungsalgorithmus in den festgelegten
Minimum-Maximum Grenzen variiert. Zum Vergleich sind die Referenzwerte ebenfalls dar-

gestellt.

Tabelle 2.4: Auslegungsvariablen der Wirkungsgradoptimierung mit festgelegten Grenz-
werten.

Auslegungsvariable Referenzwert Minimum Maximum
Vi AK.DS 0,50 0,45 0,55
NCpgrg 0,20 0,14 0,30
NCpg 0,20 0,14 0,30
NDpg 0,40 0,31 0,50
NDpg 0,40 0,31 0,50
Neig.pg 0 -1,2 1,5
Neig.pg 0 -1,2 1,5

Die Vorbelastung der Schaufeleintrittskante DRV'Tp K,RS/DS wird nicht als Auslegungs-
variable genutzt, da im ersten Entwurfsschritt keine eventuell notwendige Korrektur des
Bestpunkt-Volumenstroms vorgesehen ist. Die normierte Forderarbeit an der Schaufel-
austrittskante nah der Deckscheibe 7“79* AK.DS wird in der Optimierung genutzt, wiahrend
der Mittelwert zwischen Rad- und Deckscheibe konstant bleibt, um die Leistungsfihigkeit
des Ventilators sicherzustellen. Die Variation zwischen Rad- und Deckscheibe beeinflusst
das Stromungsverhalten quer zur Hauptstromungsrichtung und sollte nicht zu grofl aus-

fallen, da in diesem Fall eine stark ungleichférmige Abstromung folgen kann.
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Tabelle 2.5 zeigt die genutzten Parameter des Optimierungsalgorithmus NSGA-II. 50 Ge-

nerationen mit je 50 berechneten Individuen pro Population ergeben somit 2500 untersuch-

te Varianten, welche in Abbildung 2.6 ersichtlich sind. Es ergibt sich eine gut erkennbare

und gleichméBig besetzte Pareto-Front (rot). Zum qualitativen Vergleich ist die ungefédhre

Lage des Referenzventilators beziiglich der Zielfunktionen dargestellt.

Tabelle 2.5: Genutzte Parameter des NSGA-IT Algorithmus der Wirkungsgradoptimierung.

Profilverlustbeiwert (g

Abbildung 2.6: Berechnete Individuen der Wirkungsgradoptimierung beziiglich der

Bezeichnung Wert
Populationsgrofie 50
Generationen 50
Rekombinations- 0,9
wahrscheinlichkeit

Mutations- 0,088
wahrscheinlichkeit

Initialisierung Zufillig

0.04

Referenzventilator

Sekundarstrémungsbeiwert SF

funktionswerte und ungefdhre Lage des Referenzventilators.

Ziel-

In Bezug auf den Referenzventilator konnte der Gesamt-Profilverlustbeiwert im Optimie-

rungsprozess um maximal 0,038 Punkte reduziert werden, was einer relativen Verringerung

von 3,8 % entspricht. Der Sekundérstromungsbeiwert konnte beziiglich des Referenzven-

tilators um maximal 0,065 Punkte beziehungsweise 64,8 % verringert werden.
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Tabelle 2.6: Schaufelbelastungspara-
meter des Wirkungsgrad-Ventilators.

----- Referenzventilator

Bezeichnung Wert . i

0 - ]
V8 Bk RS 0 ZIE e RAGSChee
V9 £K DS 0 o
’"VG*AK,RS 0,511 %
"V§ Ak.Ds 0,496 %
DRVTgK rs 0 ”{%
DRVTgk ps 0 S
NCrs 0,14 O.Oo‘!o 02 04 06 08 10
NCpg 0,14 Strémungsrichtung m*
NDpgs 0,50 Abbildung 2.7: Schaufelbelastungsverteilung des
NDpg 0,31 Wirkungsgrad-Ventilators
Neig.pg 1,49
Neig.pg -1,19

Fiir die numerischen und experimentellen Untersuchungen wird ein Individuum gewéahlt,
welches sich mittig auf der Pareto-Front befindet und im Folgenden als Wirkungsgrad-
Ventilator bezeichnet wird. Dieser weist einen guten Kompromiss zwischen den Zielfunkti-
onswerten auf. Die optimierten Schaufelbelastungsparameter des Wirkungsgrad-Ventilators
sind in Tabelle 2.6 zusammengefasst. Abbildung 2.7 zeigt die sich daraus ergebende Schau-
felbelastungsverteilung gegeniiber der des Referenzventilators. Die berechnete Schaufel-
form (links) sowie ein Konturenvergleich zum Referenzventilator (rechts) sind in Abbil-

dung 2.8 dargestellt.

Gegeniiber der Schaufelbelastung des Referenzventilators zeigt sich eine hohere Belastung
in Richtung der Schaufeleintrittskante im Bereich der Deckscheibe. Gleichzeitig ist die
Belastung nahe der Radscheibe weiter in Richtung der Schaufelaustrittskante verscho-
ben. Am Schaufelaustritt zeigt sich eine leichte Variation der normierten Forderarbeit in
Spannweitenrichtung mit etwas héheren TVH* A Werten an der Radscheibe. Die sich dar-
aus ergebende Schaufel weist im Vergleich zum Referenzventilator einen gleichméfligeren
Schaufelwinkel auf. Wie in Abbildung 2.9 dargestellt ist, variiert der Schaufelwinkel des
Wirkungsgrad-Ventilators in Spannweitenrichtung bis etwa 90 % m™ erkennbar weniger
als beim Referenzventilator. Kurz vor der Schaufelaustrittskante steigt der Schaufelwin-
kel an der Radscheibe stark an, was in Verbindung mit der Variation von 1”1_/9* AK,RS/DK
zwischen Rad- und Deckscheibe liegen kann. Es ist denkbar, dass dieser starke Anstieg des

Schaufelwinkels vom Solver ausgeglichen werden kénnte, wenn eine Anstellung der Schau-
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Konturenvergleich

Radscheibe

mm Referenzventilator
I Wirkungsgrad-Ventilator

Abbildung 2.8: Berechnete Schaufelform des Wirkungsgrad-Ventilators (links). Vergleich
der Schaufelkonturen des Referenz- und Wirkungsgrad-Ventilators (rechts).

fel nah der Austrittskante zugelassen wiirde. Da die Neigung der Schaufel in diesem Fall
nicht als Parameter festgelegt wurde und damit fixiert ist, reagiert der Solver zur Einhal-

tung der normierten Forderarbeit mit einer starken Anpassung des Schaufelwinkels.
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Abbildung 2.9: Vergleich der Schaufelwinkel des Wirkungsgrad- und des Referenzventila-
tors.

Die sich ergebende Schaufelbelastung ist qualitativ in guter Ubereinstimmung mit Unter-
suchungen von M. Zangeneh et al. zur Unterdriickung von Sekundéarstromungen mittels
optimaler Schaufelbelastungsverteilung, ohne dass die Schaufelhinterkante angestellt wird
[97].
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Untersuchungen an Axialventilatoren zeigen ebenfalls derartige Schaufelbelastungen bei
der Optimierung des Wirkungsgrades [77]. Die verringerte Schaufelbelastung an der Deck-
scheibe im hinteren Schaufelbereich fithrt in Kombination mit der erhéhten Belastung an
der Radscheibe zu einem geringeren Unterschied des reduzierten statischen Druckkoeffizi-
enten AC), tiber die Schaufelspannweite im Vergleich zum Referenzventilator. Abbildung
2.10 zeigt den Vergleich der numerisch bestimmten C), Verldufe der beiden Ventilato-
ren. Der insgesamt geringere AC), des Wirkungsgrad-Ventilators ab 50 % m™ bis anné-
hernd zur Austrittskante fithrt zu einem niedrigeren Sekundérstromungsbeiwert SE', was
demnach fiir eine geringere Sekundérstromungsneigung in meridionaler Richtung beim

Wirkungsgrad-Ventilator spricht.
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Abbildung 2.10: Vergleich der Verldufe des reduzierten statischen Druckkoeffizienten Cj
des Wirkungsgrad- und des Referenzventilators.

Der Prototyp des Wirkungsgrad-Ventilators ist in Abbildung 2.11 dargestellt. Tabelle
2.7 zeigt die wichtigsten vom Inverse Design Solver berechneten Leistungsparameter des

Wirkungsgrad-Ventilators sowie die Anderung relativ zum Referenzventilator.

Die Schallabstrahlung stellt einen Referenzwert bei der Blattfolgefrequenz dar und wird im
folgenden Abschnitt zur Gerduschoptimierung nédher erldutert. Die minimale Querschnitts-
flache des Schaufelkanals stellt keinen Leistungsparameter im eigentlichen Sinn dar, sollte
jedoch im Laufe der Optimierung nicht mehr als etwa 10 % unter den Wert des Referenz-
ventilators fallen. Damit wird sichergestellt, dass die Kennliniencharakteristik insbesonde-
re im Hinblick auf den foérderbaren Volumenstrombereich nicht zu stark verdndert wird.
Da dieser Parameter nicht direkt als Beschrinkung fiir den evolutionidren Algorithmus

gewdhlt wurde, muss er manuell iiberpriift werden. Im Fall des Wirkungsgrad-Ventilators
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Abbildung 2.11: Fotografische Ansicht des Wirkungsgrad-Ventilators.

liegt die minimale Schaufelkanalquerschnittsflache leicht iiber der des Referenzventilators

und ist daher im Rahmen. Alle numerisch untersuchten Leistungsparameter in T'D1 konn-

ten im Vergleich zum Referenzventilator verbessert werden. Die Schallabstrahlung bei der

Blattfolgefrequenz ist anndhernd konstant geblieben.

Tabelle 2.7: Vom Inverse Design Solver berechnete Leistungsparameter des Wirkungsgrad-
Ventilators im Vergleich zum Referenzventilator.

Parameter Wirkungsgrad- Anderung bzgl. des
Ventilator Referenzventilators
Profilverlustbeiwert 0,872 -2,5%
Schaufelsaugseite
Profilverlustbeiwert 0,0925 -4,5 %
Schaufeldruckseite
Gesamtprofilverlustbeiwert 0,964 -2,7%
Sekundarstromungsbeiwert 0,068 -318 %
Schallabstrahlung 86,9 dB + 0,1 dB
Min. Querschnittsfliche des 6667 mm? +1,8%
Schaufelkanals
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2.3 Gerauschoptimierung

Die Gerduschoptimierung soll zu einer Reduzierung der Gesamtschallabstrahlung des Ven-
tilators fithren, wobei die Leistungsfahigkeit im Hinblick auf den Wirkungsgrad und die
Kennliniencharakteristik moglichst konstant bleiben sollen. Als Zielfunktion des Optimie-
rungsalgorithmus wird daher neben der Gesamtschallabstrahlung erneut der Gesamtpro-

filverlustbeiwert (g festgelegt.

Zur numerischen Bestimmung der Schallabstrahlung wird die bereits beschriebene Faras-
sat Formulierung 1A der Ffowces Williams-Hawkings Gleichung (Gleichung 1.62) genutzt.
Aufgrund der deutlich héheren numerischen Anforderungen zur Berechnung der Quadru-
polschallquellen werden diese bei der Bestimmung der Gesamtschallabstrahlung nicht be-
riicksichtigt. Weiterhin ist der Anteil der Quadrupolschallquellen bei den hier auftretenden
Umfangsmachzahlen von etwa 0,1 gegeniiber den Monopol- und Dipolschallquellen ver-
nachléssigbar. Die Gesamtschallabstrahlung ergibt sich demnach aus den Druckschwan-
kungen aufgrund von Fluidverdrangung (engl. thickness noise) p'T sowie aufgrund von
Wechselkréften auf schallharten Oberflichen (engl. loading noise) plL. Die FW-H Glei-

chung ermoglicht die separate Bestimmung der Quellanteile [127]:

/ 0
o = 5 [oond(£)] (26)
CPply = — o pmid()] @7

Die Integralformen der Gleichungen 2.6 und 2.7, die mit numerischen Methoden gelost
werden konnen, konnen mithilfe der Greenschen Funktion der Wellengleichung im Freifeld
hergeleitet werden. Sie geben den zeitlichen Verlauf des Schalldrucks tiber ein gegebenes
Zeitintervall an einer spezifizierten Beobachterposition wieder. Mithilfe der FFT kann das
Zeitsignal in die spektralen Anteile zerlegt werden. TDI bietet die Moglichkeit der ge-
trennten Betrachtung der Monopol- und Dipolschallquellen im Frequenzbereich. Fiir die
Optimierung wird der Gesamtschalldruckpegel Lp ges bei einer vorgegebenen Referenzfre-

quenz genutzt. Dieser ergibt sich aus der Pegeladdition der jeweiligen Quellanteile [109]:
Lp1 LpL

Als Referenzfrequenz wird die Blattfolgefrequenz genutzt. Diese ergibt sich nach Gleichung
1.45 fiir die vorliegenden Betriebsbedingungen zu 487,5 Hz. Der Gesamtschalldruckpegel
Ly ges bei dieser Referenzfrequenz wird vom Algorithmus als Zielfunktion verwendet. Als
Beobachterposition wird ein Abstand von 1 m ausgehend vom Punkt der Schaufeleintritts-
kante an der Radscheibe in radialer Richtung festgelegt. Die FW-H Gleichung bzw. die
Farassat Formulierung 1A gilt fiir eine Schallabstrahlung in das Freifeld, daher werden

Effekte wie Beugung, Brechung und Reflexion nicht berticksichtigt (vgl. [139]).
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Die fiir die Gerduschoptimierung genutzten Auslegungsvariablen sowie die festgelegten
Grenzwerte sind identisch zu den in Tabelle 2.4 zur Wirkungsgradoptimierung gezeigten
Werten. Die Parameter des evolutiondren Algorithmus sind ebenso identisch zu den in
Tabelle 2.5 gegebenen. Es werden erneut 2500 Varianten berechnet, die in Abbildung 2.12
dargestellt sind. Die Pareto-Optimalen Losungen sind im Vergleich zur Wirkungsgradopti-
mierung in einem engeren Bereich konzentriert, jedoch ist die Pareto-Front (rot) beziiglich

der Zielfunktionswerte ebenso gleichméfig besetzt.
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Abbildung 2.12: Berechnete Individuen der Gerduschoptimierung beziiglich der Zielfunk-
tionswerte und ungefihre Lage des Referenzventilators.

Der Gesamt-Profilverlustbeiwert konnte im Optimierungsprozess in Bezug auf den Refe-
renzventilator um maximal 0,04 Punkte verringert werden, was einer relativen Reduzierung
von 3,9 % entspricht. Die Gesamtschallabstrahlung bei der Blattfolgefrequenz konnte ver-

glichen mit dem Referenzventilator um maximal 1,4 dB verringert werden.

Fiir die weiteren Untersuchungen hinsichtlich der Gerduschentwicklung wird der Losungs-
kandidat mit der geringsten Gesamtschallabstrahlung auf der Pareto-Front gewéhlt. Dieser
wird als Gerdusch-Ventilator bezeichnet. Da alle Pareto-Optimalen Individuen einen nied-
rigeren Gesamtprofilverlustbeiwert gegeniiber dem Referenzventilator aufweisen und daher
eine geringe Beeinflussung der Leistungsfahigkeit angenommen wird, kann die maximale
Reduzierung des Schalldruckpegels ausgenutzt werden. In Tabelle 2.8 sind die optimierten
Schaufelbelastungsparameter zusammengefasst. Abbildung 2.13 zeigt die Schaufelbelas-
tung im Vergleich zum Referenzventilator. Die resultierende Schaufelgeometrie (links) so-

wie ein Konturenvergleich zur Referenzschaufel (rechts) sind in Abbildung 2.14 dargestellt.
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Tabelle 2.8: Schaufelbelastungspara-
meter des Gerdusch-Ventilators.

----- Referenzventilator

Bezeichnung Wert .
2.0 - .
V4 B RS 0 ZIE e Redsckolbn
Vi EK.Ds 0 o
Vi K.RS 0,456 %
TVG*AK,DS 0,550 %j
DRVTgK rs 0 “r_:s‘J
DRVTgk ps 0 S
NCrs 0,14 > 00 02 04 06 os 10
NCpg 0,14 Strémungsrichtung m*
NDpgg 0,31 Abbildung 2.13: Schaufelbelastungsverteilung des
NDpg 0,31 Gerausch-Ventilators
Neig.pg -1,20
Neig.pg -1,19
AK Konturenvergleich
w

/V

Radscheibe

8 EK
mm Referenzventilator
Gerausch-Ventilator
Abbildung 2.14: Berechnete Schaufelform des Gerdusch-Ventilators (links). Vergleich der
Schaufelkonturen des Referenz- und Gerausch-Ventilators.

Im Vergleich zum Referenzventilator zeigt sich bei der Schaufelbelastung des Gerdusch-
Ventilators eine hohere Belastung in Richtung der Schaufeleintrittskante sowohl an der
Rad- als auch an der Deckscheibe. Bei der Gerduschoptimierung eines Axialventilators von
M. Zangeneh ergibt sich ein identisches Verhalten [77]. Im Gegensatz zu der nur leichten

Variation der normierten Forderarbeit zwischen Rad- und Deckscheibe an der Austritts-
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Abbildung 2.15: Vergleich der Schaufelwinkel des Gerdusch- und des Referenzventilators.

kante beim Wirkungsgrad-Ventilator zeigt sich beim Gerdusch-Ventilator ein deutlich aus-
gepréagteres Verhalten. Der 7“‘79* A an der Deckscheibe hat den Wert der spezifizierten
Maximumgrenze angenommen. Um die konstante Forderarbeit zu gewéhrleisten, ist der

Wert an der Radscheibe dementsprechend gesunken.

Abbildung 2.15 zeigt den Vergleich der Schaufelwinkel zwischen dem Gerdusch- und dem
Referenzventilator. Die spezifizierte Schaufelbelastung fithrt zu einer gréfleren Variation
des Schaufelwinkels iiber die Spannweite der Schaufel insbesondere zwischen m* = 0,2
bis etwa 0, 7. Die unterschiedlich grofien Schaufelwinkel zwischen Rad- und Deckscheibe
sowie der deutliche Abfall des Schaufelwinkels nah der Radscheibe von etwa m* = 0,5 bis
zur Austrittskante fithren zu einer rdumlich stark gekriimmten Schaufel. Auch in diesem

Fall konnte dies durch eine mégliche Neigung der Schaufel ausgeglichen werden.

Beim zuvor betrachteten Wirkungsgrad-Ventilator fithrte die Verringerung der Schaufelbe-
lastung an der Deckscheibe und Erh6hung an der Radscheibe im hinteren Schaufelbereich
Zu geringeren ACp Werten und somit zu einem kleineren Sekundérstromungsbeiwert SF'.
Analog dazu sollte die sich ergebende Schaufelbelastung des Gerdusch-Ventilators zu einem
hoheren Sekundéarstromungsbeiwert fithren, da in diesem Fall die Schaufelbelastung an der
Radscheibe zusétzlich reduziert wird. Dies soll, auch wenn der Sekundérstromungsbeiwert
bei dieser Optimierung keine Zielgréfle darstellt, iberpriift werden. Abbildung 2.16 zeigt
die numerisch bestimmten Verlaufe des reduzierten statischen Druckkoeffizienten fiir den

Gerdusch-Ventilator im Vergleich zur Referenz.

Aus den C) Verldufen wird die groBere eingeschlossene Fliche zwischen m* = 0,5 bis
1 ersichtlich, die beim Geradusch-Ventilator zu einem hoéheren Sekundérstromungsbeiwert
fiihrt. Zangeneh et al. konnten den Sekundérstrémungsbeiwert bei einem qualitativ iden-
tischen nicht optimalen Schaufelbelastungsverlauf erfolgreich mithilfe der Anstellung der

Schaufelaustrittskante verbessern [97]. Dazu wird die Austrittskante an der Deckschei-
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Abbildung 2.16: Vergleich der Verldufe des reduzierten statischen Druckkoeffizienten Cp
des Gerdusch- und des Referenzventilators.

be entgegen der Drehrichtung des Ventilators angestellt, was zu einer Verringerung der
Schaufelbelastung im hinteren Bereich der Deckscheibe und Erhéhung an der Radscheibe
fiihrt. Somit kann die ungiinstige Schaufelbelastungsverteilung in Bezug auf die Sekun-
dérstromungsneigung ausgeglichen werden. Zusétzlich konnte, wie bereits erwahnt, die

Mboglichkeit der Schaufelneigung helfen, den Schaufelwinkelverlauf zu verbessern.

Abbildung 2.17 zeigt den gefertigten Prototyp des Gerdusch-Ventilators. In Tabelle 2.9
sind die von TDI berechneten Leistungsparameter und die Anderung relativ zum Refe-
renzventilator zusammengefasst. Die zum Erhalt der Leistungsfihigkeit und Kennlinien-
charakteristik wichtige minimale Schaufelkanalquerschnittsfliche liegt im erforderlichen

Bereich von +10 % zur Referenz.
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Abbildung 2.17: Fotografische Ansicht des Gerdusch-Ventilators.

Tabelle 2.9: Vom Inverse Design Solver berechnete Leistungsparameter des Gerédusch-
Ventilators im Vergleich zum Referenzventilator.

Parameter Gerdusch- Anderung bzgl. des
Ventilator Referenzventilators
Profilverlustbeiwert 0,880 -1,6 %
Schaufelsaugseite
Profilverlustbeiwert 0,087 -10,3 %
Schaufeldruckseite
Gesamtprofilverlustbeiwert 0,967 -24%
Sekundarstromungsbeiwert 0,124 + 244 %
Gesamtschallabstrahlung 85,4 dB -1,4dB
Min. Querschnittsfliche des 6411 mm? -21%
Schaufelkanals

87



Kapitel 3

Experimentelle Untersuchungen

3.1 Aerodynamische Untersuchungen

Die aerodynamischen Untersuchungen hinsichtlich der Leistungscharakteristiken der drei
Prototypen werden an einem Norm—Kammerprﬁfstandl an der HT'W Berlin durchgefiihrt.
Der Priifstand erfiillt alle Anforderungen zur Leistungsmessung von Ventilatoren nach DIN
EN ISO 5801 (ehemals DIN 24163) [84]. Indem die wesentlichen Betriebsdaten statischer
Druckaufbau, Volumenstrom, Antriebsdrehmoment und - drehzahl erfasst werden, kon-
nen das Betriebsverhalten sowie der Wirkungsgrad bestimmt werden. Abbildung 3.1 zeigt
die schematische Darstellung des Kammerpriifstands. Die unterschiedlich dimensionierten
Messstrecken erlauben Messungen in einem Volumenstrombereich von etwa 11 bis 1600
ng bei einem Priifdruck bis 2500 Pa mit konstanter Messunsicherheit. Der Hilfsventilator
kompensiert die entstehenden Druckverluste und ermoglicht die Kennlinienmessung im

gesamten Volumenstrombereich bis zum freien Ausblasen des Ventilators (vgl. [151]).

Stellmotor| |Absperrklappen| [Normblenden

@/—— m Messstrecke 1 W < —
I )
@::ﬂ m Messstrecke 2 \
I )
@:v:ﬂ m Messstrecke 3 J
|
— —_—
—_—
\\ —
N — —_—
\\ —
—
—_
\ = —
—=
Gleichrichter

Abbildung 3.1: Schematische Darstellung des Norm-Kammerpriifstands nach DIN EN ISO
5801, nach [151]

"Hersteller: Institut fiir Luft- und Kaltetechnik gGmbH Dresden (ILK Dresden).



Zum Vergleich der aerodynamischen Leistungsfidhigkeit der Ventilatoren wird der stati-
sche Wirkungsgrad nach Gleichung 1.19 mithilfe des statischen bzw. freiausblasenden
Druckaufbaus bestimmt. Dieser ergibt sich aus der Differenz des statischen Drucks am
Austritt zum Totaldruck am Eintritt des Ventilators. Aufgrund der grofien Querschnitts-
fliche der Priifstandskammer ist der Beitrag des dynamischen Drucks zum Totaldruck
am Ventilatoreintritt gering (vgl. [151]). Die Antriebsdrehzahl wird iiber den gesamten
Betriebsbereich konstant auf der Nenndrehzahl von n = 3250 min 1 gehalten. Zum An-
trieb wird ein Elektromotor! mit einer Nennleistung von 0,75 W genutzt, der von einem
Frequenzumrichter1 gespeist wird. Die Datenblédtter sind in den Anhédngen A.1 sowie A.2
zu finden. Um die eventuell erforderliche Zugénglichkeit fiir laseroptische Messungen zu
gewdhrleisten, ist der Motor versetzt angeordnet und mithilfe eines Riementriebs mit der
Antriebswelle verbunden. Fiir die anschlieBenden aeroakustischen Messungen wird ein Di-
rektantrieb ohne Riemen verwendet. Eine Darstellung des Direktantriebes ist im Anhang
A.3 zu finden. Das Wellendrehmoment sowie die Drehzahl der Antriebswelle werden mit
einem Prizisionsdrehmomentsensor? bestimmt. Das Messgerit erlaubt Drehmoment- und

Lin der Ge-

Drehzahlmessungen in einem Bereich von 0 bis 2 Nm bzw. 0 bis 7000 min™
nauigkeitsklasse 0,2. Anhang A.4 zeigt einen Ausschnitt des Herstellerdatenblattes. Die
mechanischen Verluste des Antriebs werden durch eine Leermessung ohne montiertes Ven-

tilatorlaufrad beriicksichtigt.

Die Vorauslegung der Hauptabmessungen und der Meridionalgeometrie in T'DPre erfolgt
unter der Annahme eines nachgeschalteten Spiralgehduses zur Druckriickgewinnung, da
dies dem haufigsten Anwendungsfall entspricht. Daher werden auch die experimentellen
sowie numerischen Untersuchungen der Ventilatoren in einem Spiralgehduse durchgefiihrt.
Das genutzte Gehéuse hat einen, in diesem Druckbereich iiblichen, Rechteckquerschnitt
sowie die sich aus der eindimensionalen Stromfadentheorie ergebende Form einer logarith-
mischen Spirale. Der Offnungswinkel der Spirale betrigt 6°. Abbildung 3.2 zeigt eine Skizze
des Spiralgehduses sowie der Einlaufdiise. Detaillierte Informationen kénnen dem Anhang
A.5 entnommen werden. Die wesentlichen Hauptabmessungen sind zusétzlich in Tabelle
3.1 zusammengefasst. Der Ventilatorpriifstand mit Antrieb, Spiralgehduse und Einlaufdii-
se wird ebenfalls fiir die akustischen Messungen nach dem Kanal-Verfahren genutzt. Fiir
den Anschluss des rechteckigen Spiralgehduses an den runden Akustikmesskanal wird ein
Ubergangsstiick nach DIN EN ISO 5136 benétigt. Daher wird dieses bei den aerodynami-
schen Messungen ebenfalls beriicksichtigt. Der Norm-Kammerpriifstand ist in Abbildung
3.3 dargestellt. Abbildung 3.4 zeigt den fiir die aerodynamischen sowie aeroakustischen
Untersuchungen genutzten Ventilatorpriifstand (fiir ndhere Informationen zur Priifstand-

gestaltung wird auf [152] verwiesen, der Direktantrieb ist hier nicht dargestellt).

Hersteller: SEW-EURODRIVE GmbH und Co KG.
2Hersteller: Kistler Instrumente AG.
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Abbildung 3.2: Spiralgehduse und Einlaufdiise fiir die experimentellen und numerischen
Untersuchungen.

Tabelle 3.1: Hauptabmessungen des Spiralgehduses und der Einlaufdise.

Parameter Wert
Spiral6ffnungswinkel 6°
Spiralgehédusebreite 98 mm
Zungenradius 8,5 mm
Zungenabstand 30 mm
Zungenlage 45°
Axiale Spaltiiberdeckung Diise-Laufrad 4,2 mm
Radialspalt Diise-Laufrad 2,5 mm
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Abbildung 3.3: Norm-Kammerpriifstand nach DIN EN ISO 5801 der ILK Dresden gGmbH
an der HTW Berlin.

Drehmoment-
Drehzahlsensor

|Priifventilator |

|Antriebsmotor|

[Frequenzumrichter|

Ubergangsstiick
Akustikkanal

Abbildung 3.4: Ventilatorpriifstand fiir aerodynamische und aeroakustische Untersuchun-
gen (Direktantrieb nicht dargestellt) am Norm-Kammerprifstand.
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3.1.1 Referenzventilator

Abbildungen 3.5 und 3.6 zeigen die Kennlinien des Referenzventilators.

O Stat. Druckaufbau 2\ Wellendrehmoment
850 T T T T T T T T T T T 0.6

Wellendrehmoment in Nm

0 I I I I I I I I I I I I I L & | 0.05
0 50 100 150 200 250 300 350 400 450 500 550 600 650 700 750

Volumenstrom in m3/h

Abbildung 3.5: Statischer Druckaufbau und Wellendrehmoment des Referenzventilators.
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Abbildung 3.6: Statischer Wirkungsgrad des Referenzventilators.

Der Bestpunkt (BEP) des Referenzventilators liegt bei etwa 350 ng Die Leistungsdaten
sind in Tabelle 3.2 mit den entsprechenden Gesamtmessunsicherheiten zusammengefasst.
Das Vertrauensniveau zur Bestimmung der statistischen Unsicherheiten wird, wie in der
DIN EN ISO 5801 gefordert, mit 95 % festgelegt. Die Messergebnisse sind nach DIN
1333 gerundet. Nédhere Informationen zur Bestimmung der Gesamtunsicherheiten fiir die

verwendeten Sensoren am Priifstand koénnen [28] entnommen werden.
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Tabelle 3.2: Leistungsdaten des Referenzventilators.

Parameter

Messwert

Max. Fordervolumenstrom

Max. statischer Druckaufbau

3
(717 £8) -
(774,8 + 2,0) Pa bei

3
(58,4 +0,7) M-

Statischer Druckaufbau im BEP (569,7 + 1,5) Pa
Wellendrehmoment im BEP (0,256 £+ 0,007) Nm
Statischer Wirkungsgrad im (63,4 +1,9) %pP!
BEP

3.1.2 Wirkungsgrad-Ventilator
Abbildungen 3.7 und 3.8 zeigen die Kennlinien des Wirkungsgrad-Ventilators im Vergleich
zum Referenzventilator.

O Stat. Druckaufbau )\ Wellendrehmoment
850 T T T T T T T T T T T T T 0.6

Referenzventilator 0.55

==== Wirkungsgrad-Ventilator 05

0.45
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Wellendrehmoment in Nm

0 | | | | | 1 1 1 1 1 1 1 1 [P 1 -\ 0.05
0 50 100 150 200 250 300 350 400 450 500 550 600 650 700 750

Volumenstrom in m3/h

Abbildung 3.7: Statischer Druckaufbau und Wellendrehmoment des Referenz- und
Wirkungsgrad-Ventilators.

Der Wirkungsgrad-Ventilator weist gegeniiber dem Referenzventilator einen erweiterten
Betriebsbereich hinsichtlich des Férdervolumenstroms auf. Der statische Druckaufbau konn-
te nahezu im gesamten Kennlinienbereich mit Ausnahme sehr geringer Volumenstréme
deutlich gesteigert werden. Im Unterlastbereich liegt das Wellendrehmoment leicht unter
dem des Referenzventilators, wihrend es im Uberlastbereich bei hohen Volumenstrémen

auffallend ansteigt. Daraus ergibt sich ein iiber den gesamten Kennlinienbereich gesteiger-

!Die absolute Unsicherheit des Wirkungsgrades wird in Prozentpunkten oder %P angegeben.

93



0.8 -
Referenzventilator

==== Wirkungsgrad-Ventilator

o
~N
T
N
\
\
‘\
|
i
I
I
-
|

Statischer Wirkungsgrad

o
[N}

01 ! ! ! ! ! ! ! ! ! ! ! ! ! ! AN
0 50 100 150 200 250 300 350 400 450 500 550 600 650 700 750

Volumenstrom in m3h

Abbildung 3.8: Statischer Wirkungsgrad des Referenz- und Wirkungsgrad-Ventilators.

ter statischer Wirkungsgrad. Der Bereich des hohen Wirkungsgrades ist im Vergleich zum
Referenzventilator etwas breiter. Im Rahmen der Unsicherheiten stellt der Bestpunkt des
Referenzventilators bei 350 mTS eine gute Ndherung an den Bestpunkt des Wirkungsgrad-
Ventilators dar und wird zum Vergleich genutzt. In Tabelle 3.3 sind die Leistungsdaten

der Ventilatoren zusammengefasst.

Tabelle 3.3: Leistungsdaten des Wirkungsgrad-Ventilators im Vergleich zum Referenzven-
tilator.

Parameter Wirkungsgrad-Ventilator Referenzventilator

Max. Fordervolumenstrom (765 +9) st (717 £ 8) mTS

Max. statischer Druckaufbau (793,0 £2,0) Pa bei (774,8 + 2,0) Pa bei

3 3

(72,7+0,8) %~ (58,4+0,7) -

Statischer Druckaufbau im BEP (623,1+1,6) Pa (569,7 £ 1,5) Pa

Wellendrehmoment im BEP (0,254 £0,007) Nm (0,256 £0,007) Nm

Statischer Wirkungsgrad im (70,0 £ 2,1) %P (63,4+1,9) %
BEP

3
Der maximale Fordervolumenstrom konnte im Mittel um 48 mT bzw. 6,7 % gegeniiber
dem Referenzmodell erhoht werden. Im Bestpunkt konnte der statische Druckaufbau im
Mittel um 53,4 Pa bzw. 11,0 % und mit einem nahezu konstanten Wellendrehmoment der

statische Wirkungsgrad um 6,6 %P bzw. 10,4 % gesteigert werden.
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3.1.3 Gerausch-Ventilator

Abbildungen 3.9 und 3.10 zeigen die Kennlinien des Gerdusch-Ventilators im Vergleich

zum Referenzventilator.

O Stat. Druckaufbau \ Wellendrehmoment
850 T T T T T T T T T T T 0.6

Referenzventilator 0.55
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Abbildung 3.9: Statischer Druckaufbau und Wellendrehmoment des Referenz- und
Gerausch-Ventilators.

Verglichen mit dem Referenzventilator ist die Kennliniencharakteristik des Gerdusch-
Ventilators nahezu identisch. Der Forderbereich ist leicht erweitert, wodurch der statische
Druckaufbau im Uberlastbereich etwas héher ausfillt. Beziiglich des Wellendrehmoments
zeigt sich ein qualitativ dhnliches Verhalten wie beim Wirkungsgrad-Ventilator. Im Uber-
lastbereich steigt das Drehmoment jedoch nicht so stark an, fallt aber dennoch héher aus
als beim Referenzventilator. Es ergibt sich eine Kennlinie des statischen Wirkungsgrads,
die in einem weiten Bereich um den Bestpunkt bei 350 mT?’ im Rahmen der zu erwartenden
Unsicherheiten mit der Referenzkennlinie iibereinstimmt. Im Unterlastbereich sind leicht
hohere Wirkungsgrade des Gerédusch-Ventilators erkennbar. Tabelle 3.4 zeigt die Ergeb-
nisse im Vergleich zum Referenzventilator zusammengefasst.

Der maximale Férdervolumenstrom des Gerdusch-Ventilators konnte im Mittel um 21 mT3
bzw. 2,9 % im Vergleich zum Referenzmodell erhoht werden. Der statische Druckaufbau
im BEP ist im Mittel um 3,6 Pa bzw. 0,6 % niedriger. Es ergibt sich im Bestpunkt ein
0,6 %P bzw. 0,9 % geringerer statischer Wirkungsgrad, wobei die Differenz von den Mess-

unsicherheiten iiberlagert wird.
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Abbildung 3.10: Statischer Wirkungsgrad des Referenz- und Gerdusch-Ventilators.

Tabelle 3.4: Leistungsdaten des Gerausch-Ventilators im Vergleich zum Referenzventila-

tors.

Parameter

Gerausch-Ventilator

Referenzventilator

Max. Fordervolumenstrom

Max. statischer Druckaufbau

Statischer Druckaufbau im BEP
Wellendrehmoment im BEP

Statischer Wirkungsgrad im
BEP

(738 + 8) ™
(77,5 +2,0) Pa bei
(57,2 £0,7) ™
(566,1 + 1,5) Pa
(0,257 % 0,007) Nm
(62,8 + 1,9) %P

3

(717 +8) 7-

(774,8 + 2,0) Pa bei
3

(58,4 +0,7) ™
(569,7 +1,5) Pa
(0,256 + 0,007) Nm
(63,4+1,9) %
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3.2 Aeroakustische Untersuchungen

Die aeroakustischen Untersuchungen der Ventilatoren werden mit der Kanal-Methode nach
DIN EN ISO 5136 durchgefiihrt [153]. Zum Vergleich der drei Prototypen werden der in
den Auslasskanal abgegebene Schalldruck- bzw. Schallleistungspegel sowie die spektrale

Zusammensetzung genutzt.

Gegeniiber anderen genormten Messverfahren wie dem Hiillflachen- oder dem Hallraum-
Verfahren nach DIN EN ISO 3744 bzw. DIN EN ISO 3741 bietet die Kanal-Methode
einen mitunter entscheidenden Vorteil. Das Verfahren ist von praktischem Interesse, da
Ventilatoren in den meisten Einbaufdllen mit einem druck- und/oder saugseitigen Rohr-
leitungssystem betrieben werden. Die aeroakustische Schallabstrahlung ist im Saug- und
Druckstutzen am gréfiten, worauf bei der Kanal-Methode eingegangen wird. Da die abge-
strahlte Schallleistung einer Schallquelle von dessen akustischer Last abhéngt, beeinflussen
die akustischen Impedanzen am Ein- und Austritt jedoch das Gerduschverhalten des Ven-
tilators, was bei der Kanal-Methode beachtet werden muss (vgl. [154]). Reflexionen an
Kanaliibergéngen, Rohrwénden sowie an offenen Rohrenden und die Notwendigkeit der
Schalldruckmessung innerhalb der Stréomung koénnen weiterhin zu einer unerwiinschten
Beeinflussung des Messergebnisses fiihren. Die auftretenden Phidnomene bei der Schall-
messung in Kanélen sowie die entsprechenden Gegenmafinahmen nach DIN EN ISO 5136

sollen daher kurz erlautert werden.

Abbildung 3.11 zeigt den schematischen Messaufbau. Der Ventilatorpriifstand wird mit
allen Anbauteilen inklusive Antrieb in einem akustischen Halbfreifeldraum positioniert.
Mithilfe eines nach DIN EN ISO 5136 genormten Ubergangsstiickes wird das rechteckige
Spiralgehduse mit dem runden Messkanal verbunden. Im Messkanal befinden sich drei
Kondensator-Mikrofone! zur Messung des Schalldruckpegels. Die Mikrofone kénnen einen
Schalldruckpegel bis zu 158 dB in einem Freifeldfrequenzbereich von 10 Hz bis 40 kHz
messen. In Kombination mit den genutzten Mikrofonvorverstirkern sind die Mikrofone
nach IEC 61672 (bzw. ehemals IEC 60651) in der Genauigkeitsklasse 1. Im Anhang A.6
ist ein Ausschnitt des Herstellerdatenblattes zu finden. Die Mikrofone befinden sich in
Schlitzrohrsonden? zur Unterdriickung turbulenzbedingter Druckschwankungen. Um Re-
flexionen durch die zu grofle akustische Lastimpedanz am offenen Rohrende auf ein not-
wendiges Mafl zu reduzieren und damit axiale Moden im Messkanal zu unterdriicken, wird
ein reflexionsarmer Kanalabschluss verwendet. Die Einstellung des Betriebspunktes erfolgt
durch eine am Ende des Messkanals angebrachte Drosseleinrichtung. Zur Bestimmung
des Druckaufbaus dient ein Prandtl-Rohr im Auslasskanal des Ventilators sowie statische
Druckbohrungen an der Eintrittsdiise. Der Aufbau wird vor den akustischen Messungen

am Norm-Kammerpriifstand kalibriert.

"Hersteller: Microtech Gefell GmbH.
2Hersteller: Hottinger Briiel & Kjaer GmbH.
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Abbildung 3.11: Schematische Darstellung des genutzten Akustik-Messaufbaus fir das
Kanal-Verfahren nach DIN EN ISO 5136, nach [30].

Abbildung 3.12 zeigt den Ventilatorpriifstand im Halbfreifeldraum mit dem Prandtl-Rohr
sowie dem Ubergangsstiick zwischen Ventilatorauslass und Messkanal. Im Bildausschnitt
ist eines der Messmikrofone dargestellt, die sich in den Schlitzrohrsonden befinden. Der
Ventilatorpriifstand ist im geéffneten Zustand ohne Frontabdeckung des Spiralgehduses
sowie Einlaufdise dargestellt. Abbildung 3.13 zeigt das Kanalende mit dem reflexionsar-

men Abschluss sowie die Drosseleinrichtung zur Einstellung des Betriebspunktes.

Abbildung 3.12: Akustik-Messaufbau mit Ventilatorpriifstand (gedffnet), Ubergangsstiick,
Messkanal und Mikrofonen mit Schlitzrohrsonden im akustischen Halbfreifeldraum. Der
Ausschnitt zeigt eines der genutzten Messmikrofone.
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Abbildung 3.13: Darstellung des genutzten reflexionsarmen Kanalabschlusses und der
Drosseleinrichtung.

Das verwendete Ubergangsstiick zwischen Spiralgehduse und Messkanal muss aus Stahl-
blech mit einer Mindeststéirke von 1 mm gefertigt werden. Die aus akustischen Griinden
erforderliche Mindestlange [,y,;,, ergibt sich zu [153]:

Imin Al

T = A_s -1 (3.1)
lp bezeichnet eine Bezugslinge, die mit 1 m festgelegt ist. A; und Ay bezeichnen die gro-
Bere bzw. die kleinere Querschnittsfliche der zu verbindenden Kanalabschnitte. Fur die
gegebenen Querschnitte ergibt sich nach Gleichung 3.1 eine Mindestlinge von 363 mm.
Zusitzlich darf der Offnungswinkel 15° nicht iibersteigen, um Abléseeffekte zu vermeiden.
Abbildung 3.14 zeigt eine Skizze des verwendeten Ubergangsstiicks aus 1 mm Stahlblech
mit einer gewihlten Linge von 400 mm. Es ergibt sich ein Offnungswinkel von 3,8°. Die
Flachenverhéltnisse liegen innerhalb der von DIN EN ISO 5136 festgelegten Grenzen. Der
Messkanal besteht aus 5 mm starkem Plexiglas, hat eine Lange von 2 m und einen Durch-

messer 170 mm. Die Mafle sind somit ebenfalls normgerecht.
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Abbildung 3.14: Ubergangsstiick zur Verbindung des Ventilatorauslasskanals mit dem
Messkanal.

Da die Mikrofone im Messkanal neben den eigentlichen akustischen Wechseldriicken auch
den aerodynamischen Druckschwankungen des turbulenten Strémungsfeldes ausgesetzt
sind, miissen spezielle Mikrofonwindschirme genutzt werden. Diese sollen den Einfluss von
Pseudo-Schall durch Umstromung des Mikrofons sowie von turbulenzbedingten Druck-
schwankungen, die dem Ventilatorschall tiberlagert sind, moglichst weit reduzieren (vgl.
[154]). Als Windschirme werden Schlitzrohrsonden des Herstellers Briiel & Kjaer (Typ
UA 0436) verwendet. Abbildung 3.15 zeigt die Prinzipskizze und eine Schlitzrohrsonde
des verwendeten Typs. Die Wirkungsweise beruht auf Laufzeitunterschieden zwischen den
turbulenzbedingten und akustischen Wechseldriicken innerhalb und auflerhalb des Rohrs.

Néhere Informationen kénnen [154, 155] entnommen werden.

1 - Nasenkonus

2 - Schlitzrohr

3 - Mikrofon (1/2-Zoll)
4 - Schlitz

5 - Pordses Material

Abbildung 3.15: Oben: Prinzipskizze einer Schlitzrohrsonde fiir ein 1/2-Zoll-Mikrofon [153,
154]. Unten: Schlitzrohrsonde des Herstellers Briiel & Kjaer Typ UA 0436 [156].

Die Sonden werden mit dem Nasenkonus in Stromungsrichtung positioniert, sodass sie zum
Ventilator hinweisen. Nach DIN EN ISO 5136 werden drei Mikrofone gleichméfig iiber den
Umfang des Messkanals verteilt und achsparallel sowie beziiglich des Schlitzes ausgerichtet.

Die Mikrofone werden vor und nach jeder Messreihe mithilfe eines Kalibrators! der Ge-

'Hersteller: Hottinger Briiel & Kjaer, Typ 4231.
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nauigkeitsklasse 1 kalibriert. Die Kalibrierung erfolgt mit einem Referenzschalldruckpegel
von 94 dB bei 1000 Hz mit einer Kalibriergenauigkeit von £0, 2 dB [157]. Zur Kalibrierung

der Mikrofone miissen die Schlitzrohrsonden nicht aus dem Messkanal entfernt werden.

Der in Abbildung 3.13 dargestellte reflexionsarme Kanalabschluss dient dazu, einen gleich-
méfigen Impedanziibergang zu gewihrleisten und damit Reflexionen am Rohrende zuriick
in den Messkanal zu reduzieren. Somit werden stehende Wellen in axialer Richtung weit-
gehend unterdriickt und die Messung des Schallleistungspegels ist unabhéngig von der
Position in Richtung der Kanalachse. Als Maf fiir die Wirksamkeit des Abschlusses dient
der Reflexionsfaktor, der das Verhéltnis der Schalldruckamplituden von einfallender zu
reflektierter Schallwelle am Kanalende darstellt. Der genutzte reflexionsarme Abschluss
ist nach den in der Norm gegebenen Hinweisen konstruiert und getestet [31, 158]. Der
Reflexionsfaktor entspricht in einem weiten Frequenzbereich den geforderten Werten. Die
Terzbénder mit den Mittenfrequenzen 150 Hz, 200 Hz und 250 Hz weisen einen leicht
erhohten Reflexionsfaktor auf, was hinsichtlich der Unsicherheiten der Ergebnisse beriick-

sichtigt werden muss.

Ab einer Grenzfrequenz, die von der Kanalform, dem Durchmesser und der mittleren Stro-
mungsgeschwindigkeit abhéngt, ist der Schalldruckpegel nicht linger konstant iiber die
Kanal-Querschnittsfliche, sondern variiert mit der radialen Position. Nur wenn die Wel-
lenldnge des Schalls grofl gegeniiber der Kanalabmessung ist, breiten sich die Schallwellen
in Form ebener Wellenfronten aus und es kann mithilfe des Schalldruckpegels die Schall-
leistung bestimmt werden (vgl. [154]). Die Grenzfrequenz unterhalb derer ausschliefilich

ebene Wellen im Kanal auftreten, ergibt sich zu [153]:

Flo= 0,586 —4/1— (“7”)2 (3.2)
’ D c
Fir die Messkanalabmessungen ergibt sich beim Bestpunkt des Ventilators eine Grenz-
frequenz von 1172 Hz. Oberhalb dieser Grenzfrequenz bilden sich Quermoden iiber den
Querschnitt des Messkanals aus. Um auch in diesem Bereich aus den Schalldruckpegeln
auf die Schallleistung schliefen zu kénnen, werden nach Norm drei Mikrofone gleichméBig
iiber den Querschnitt verteilt. Die Positionen der Mikrofone in den Schlitzrohrsonden nah
an der Kanalwand, wo die Amplituden der Moden héherer Ordnung in der Regel grofier
sind, sowie die Mittelung der Schalldruckpegel iiber dem Querschnitt ergeben einen repréa-

sentativen Wert der in den Kanal abgegebenen Schallleistung (vgl. [154]).

Der iiber dem Querschnitt gemittelte Schalldruckpegel der drei Mikrofone ergibt sich fiir
jedes Terz-Frequenzband zu [153]:

L. -

. 1 " )i
L, = 10log [ 31076
n
=1

+C (3.3)
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Hierbei stellt n die Anzahl der genutzten Mikrofone dar. Lpﬂ' ist der zeitlich gemittelte
Schalldruckpegel des i-ten Mikrofons im betreffenden Frequenzband und C' ist die kombi-
nierte Frequenzgangkorrektur des Mikrofons mit Schlitzrohrsonde. Zur Bestimmung von
iji wird der energie-dquivalente Dauerschallpegel nach Gleichung 1.43 tiber eine Mess-
dauer von 35 Sekunden bestimmt. Zusétzlich werden die Messungen zehn mal wiederholt,

um den Einfluss zufélliger Messabweichungen zu reduzieren.

Die kombinierte Frequenzgangkorrektur C' ergibt sich fiir jede Mikrofon-Schlitzrohrsonden

Kombination aus [153]:

C=C1+0Cy+C34 indB (3.4)
Hierbei sind [153]:
« (1 die Freifeld-Korrektur des Mikrofons
e (9 die Frequenzgangkorrektur der genutzten Schlitzrohrsonde
. 03’4 die kombinierte Korrektur fiir die mittlere Stromungsgeschwindigkeit und

Modenverteilung der Schlitzrohrsonde

Die Freifeld-Korrektur C7 ist fiir jedes Messmikrofon dem individuellen Kalibrierbericht
des Herstellers zu entnehmen (siche Anhang A.6 unten). Die Frequenzgangkorrektur Co
beriicksichtigt den Einfluss der Schlitzrohrsonde auf den Frequenzgang des Mikrofons.
Der Korrekturwert muss fiir jede Mikrofon-Schlitzrohrsonden Kombination nach Norm-
vorgaben ermittelt werden. Demnach ist C9 im Freifeld aus der Differenz der Terzband-

Schalldruckpegel ohne und mit aufgesetzter Schlitzrohrsonde zu ermitteln [153]:

Cy = Lp—Lysrs (3.5)

Hierbei ist Ly der Schalldruckpegel ohne Schlitzrohrsonde und L), grg der Schalldruckpe-
gel mit aufgesetzter Schlitzrohrsonde im betreffenden Frequenzband. Abbildung 3.16 zeigt
die (9 Korrekturwerte der drei genutzten Mikrofone, die im akustischen Freifeldraum der
Beuth Hochschule fiir Technik Berlin nach den Richtlinien der DIN EN ISO 5136 ermittelt

wurden.

Die kombinierte Korrektur C'3 4 ergibt sich aus der Korrektur fiir die mittlere Strémungs-
geschwindigkeit im Messkanal, welche dem Schallsignal iiberlagert ist und somit den Fre-
quenzgang des Mikrofons beeinflusst, sowie der Korrektur fiir die Modenverteilung im
Kanal. Letztere ist notwendig, um den Einfluss von Quermoden auf den zu bestimmen-
den Schallleistungspegel bei der Nutzung von Schlitzrohrsonden zu beriicksichtigen. Die
beiden Korrekturfaktoren sind in &dlteren Versionen der Norm getrennt bestimmt worden,
sind aber in der aktuellen Fassung aufgrund der Arbeiten von F. Arnold et al. und W.
Neise zur kombinierten Korrektur C3 4 zusammengefasst [154, 159]. C3 4 ergibt sich als

Funktion der mittleren Stromungsgeschwindigkeit und des Kanaldurchmessers fiir jedes
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Abbildung 3.16: Ermittelte Frequenzgangkorrektur C9 der genutzten Mikrofon-
Schlitzrohrsonden Kombinationen.

Terz-Frequenzband néherungsweise zu [153]:

C3.4(vm) Zaz om'’ (3.6)

Die Koeffizienten a; kénnen in Abhéngigkeit vom genutzten Kanaldurchmesser der Norm
entnommen werden. Fiir die mittlere Geschwindigkeit im Bestpunkt ergeben sich die in
Abbildung 3.17 dargestellten Korrekturwerte fiir die entsprechenden Terzbandmittenfre-

quenzen.

Aus den korrigierten mittleren Schalldruckpegeln kann der in den Messkanal abgegebene

Schallleistungspegel fiir jedes Terzband bestimmt werden [153]:

_ A
Ly =L+ (10log 10l (/fcc)o> (3.7)

Hierbei entspricht A der Querschnittsfliche des Messkanals und Ag einer Bezugsquer-
schnittsfliiche von 1 m?. (pc)o bezeichnet eine Bezugsschallkennimpedanz von 400 %

Die Unsicherheiten bei der Bestimmung des Schallleistungspegels mit der Kanal-Methode
werden in der DIN EN ISO 5136 in Form von Vergleichsstandardabweichungen angegeben.
Diese berticksichtigen das Zusammenwirken aller Einfliisse, die bei der Messung vorhanden
sind. Dazu ziahlen der Aufstellungsort der Schallquelle, Reflexionen an Ubergangsstiicken

sowie Kanalenden, Kalibrierungen der Messgerite sowie inhdrente Umrechnungsfehler bei
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Abbildung 3.17: Nach Norm bestimmte Werte der kombinierten Korrektur 03’4 fiir den
Bestpunkt der Ventilatoren.

der Bestimmung des Schallleistungspegels aus Schalldruckmessungen. Die Vergleichsstan-
dardabweichungen sind daher dann zu erwarten, wenn derselbe Ventilator in verschiedenen
Laboren mit einem Messaufbau nach DIN EN ISO 5136 untersucht werden wiirde (vgl.
[153]). Die in der Norm angegebenen Standardabweichungen sind in Tabelle 3.5 fiir die
Terzbandmittenfrequenzen bis 10 kHz zusammengefasst. Die Standardabweichungen be-
ziiglich der Wiederholbarkeit des Kanal-Verfahrens sind mit denen anderer Messverfahren

zur Bestimmung des Schallleistungspegels vergleichbar (vgl. [154]).

Die Untersuchungen in dieser Arbeit werden mit einem einzigen Priifstand und densel-
ben Messgerdten durchgefiihrt, deren Aufstellungsort nicht verdndert wird. Lediglich die
Ventilatorlaufrader werden variiert. Die Norm gibt in diesen Fallen an, dass die tatsachli-

chen Standardabweichungen geringer ausfallen kénnen, als die in Tabelle 3.5 angegebenen.

Zur Abschitzung der Unsicherheiten ist der Priifstand an unterschiedlichen Tagen soweit
demontiert worden, wie es fiir den Tausch der Laufrdder notwendig ist. Anschlielend ist
der Schallleistungspegel geméafl Norm aus einer Messreihe von jeweils zehn Einzelmessun-
gen bestimmt und die zuféllige Messunsicherheit berechnet worden, welche die Instabilitat
der Betriebs- und Aufstellungsbedingungen beriicksichtigt. Die Unsicherheiten der Mess-
gerdte, der Einfluss des verwendeten reflexionsarmen Abschlusses sowie von Kanalmoden
werden in einer systematischen Unsicherheit zusammengefasst. Hierbei wird der erhoh-
te Reflexionsgrad des Abschlusses mit einer héheren Unsicherheit in den betreffenden
Terzbandern berticksichtigt (vgl. [28]). Tabelle 3.6 zeigt die zu erwartenden Gesamtun-

sicherheiten des Schallleistungspegels. Da die Untersuchungen der Ventilatoren in einem
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Tabelle 3.5: Vergleichsstandardabweichungen der Kanal-Methode nach DIN EN ISO 5136
[153].

Terzbandmitten- Vergleichsstandard-
frequenz in Hz abweichung in dB
50 3,5
63 3,0
80 bis 100 2,5
125 bis 4000 2,0
5000 2,5
6300 3,0
8000 3,5
10000 4,0

Frequenzbereich von 50 Hz bis 5 kHz durchgefiihrt werden, beschrinken sich die Angaben

auf diesen Bereich.

Tabelle 3.6: Zu erwartende Gesamtunsicherheiten des Schallleistungspegels, nach [28].

Terzbandmitten- Gesamtstandard-

frequenz in Hz abweichung in dB
50 bis 250 2,6
315 bis 1000 1,6
1250 bis 5000 2,5

Die Signalverarbeitung der akustischen Messungen erfolgt mithilfe der kommerziellen Soft-
ware SAMURATI Version 2.0 und dem Messsystem Soundbook MK2 der Firma Sinus Mess-
technik Leipzig GmbH. Tabelle 3.7 zeigt die genutzten Einstellungen fiir die Signalverar-
beitung. Das Zeitsignal wird mit einer Abtast- oder Samplerate von 12,8 kHz abgetastet,
was den Frequenzbereich auf bis zu 5 kHz festlegt. Da die Unsicherheiten dariiber hinaus
relativ grofl und die Schallleistungspegel verhdltnisméafig niedrig sind, tragen sie energe-
tisch nicht wesentlich zur Gesamtschallabstrahlung bei und werden vernachléssigt. Der
Frequenzbereich wird in 801 Spektrallinien zerlegt, was zu einer Frequenzauflésung von
6,25 Hz fithrt. Untersuchungen mit einem Auflosungsvermogen von 0,8 Hz haben gezeigt,
dass das Spektrum in diesem Fall von vielen Peaks iiberlagert wird, deren Ursache im Zu-
sammenhang mit dem Antrieb vermutet werden. Untersuchungen von M. Darvish zeigten
ebenfalls derartige Peaks im Spektrum von Trommelldufer-Ventilatoren, deren Ursache
dem Antrieb zugeschrieben wurde ([30]). Der Informationsgehalt steigt durch die feine

Auflésung nicht merklich.
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Tabelle 3.7: Genutzte Einstellungen fiir die akustische Signalverarbeitung mit SAMURAL

Allgemeine Einstellungen

Anzahl der Messungen 10
Messdauer 35 s
Frequenzbereich 10 Hz - 5 kHz
Abtastrate 12,8 kHz

FFT Einstellungen

Spektrallinien 801
Fensterfunktion von-Hann!
Mittelungsmodus Fast
Zeitkonstante? 0,125 s
Deltazeit? 2,56 s

Terzband Einstellungen

Frequenzbereich 50 Hz - 5 kHz
Mittelungsmodus Fast
Zeitkonstante 0,125 s
Deltazeit 0,12 s

3.2.1 Referenzventilator

Abbildung 3.18 zeigt das gemessene Schalldruckpegelspektrum des Referenzventilators im
Bestpunkt. Da die Norm nur eine Korrektur der Terzbandpegel vorsieht, sind die Schmal-
bandspektren nicht korrigiert. Die Grenzfrequenz, unter welcher sich ausschliellich ebene
Wellen im Messkanal ausbreiten, ist gestrichelt dargestellt. Die Blattfolgefrequenz (BPF)
ist im Spektrum klar erkennbar und dominant, wie es fiir diesen Ventilatortyp zu erwar-
ten ist. Zusétzlich ist ein Peak unterhalb der BPF bei 162,5 Hz erkennbar dessen Ursache
nicht génzlich bekannt ist. Da der Ventilatorpriifstand in einem Halbfreifeldraum platziert
ist, konnen dufere Einfllisse ausgeschlossen werden. Der Fremdgerauschpegel im Halbfrei-
feldraum bei stillgelegtem Ventilator liegt bei maximal 40 dB im niedrigen Frequenzbereich
um 50 Hz. Im Bereich ab 50 Hz bis 5 kHz betrigt der Fremdgerduschpegel maximal 25
dB und ist damit weit unterhalb des Ventilatorgerdusches. Neben dem Ventilator selbst
kommen als Schallquelle der gesamte Antriebsstrang sowie der Messaufbau in Frage. Die
im hohen Frequenzbereich iiber 3000 Hz auftretenden vielen kleinen Peaks kénnen eben-

falls mit dem Antrieb oder mit Kanalmoden im Zusammenhang stehen.

'Die von-Hann Fensterfunktion wird haufig als Hanning-Fenster bezeichnet.
2Zeitkonstante zur Zwischenspeicherung im gewahlten Mittelungsmodus [160].
3Zeitkonstante zur Speicherung der Daten [160].
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Abbildung 3.18: Unbewertetes und unkorrigiertes Schalldruckpegelspektrum des Referenz-
ventilators im Bestpunkt.

Zur genaueren Untersuchung wird eine Leermessung des Antriebs durchgefiihrt. Dafiir
werden sowohl die Mikrofone innerhalb der Schlitzrohrsonden im Messkanal als auch ein
Mikrofon direkt neben dem Antrieb genutzt. Abbildung 3.19 zeigt die Spektren des Schall-

druckpegels im Vergleich zum Referenzventilator.
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Abbildung 3.19: Unbewertetes und unkorrigiertes Schalldruckpegelspektrum des Antriebs
im Vergleich zum Referenzventilator im Bestpunkt.
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Es ist deutlich zu erkennen, dass die Luftschallabstrahlung des Antriebs keinen Einfluss
auf das gemessene Ventilatorgerdusch bei tiefen und mittleren Frequenzen hat, da die Pe-
gel (hellblau dargestellt) weit unterhalb derer des Ventilators liegen. Im hohen Frequenz-
bereich sind grofle Spitzen im Spektrum des Mikrofonsignals auflerhalb des Priifstandes
erkennbar, welche mit der Pulsweitenmodulation des Frequenzumrichters im Zusammen-
hang stehen. Diese reichen teilweise in das Spektrum des Ventilators, wodurch ein Einfluss

nicht génzlich ausgeschlossen werden kann.

Der gemittelte Schalldruckpegel der Mikrofone innerhalb des Messkanals (dunkelblau dar-
gestellt) zeigt, dass ein Einfluss des Antriebs im Frequenzbereich unterhalb von etwa 1,5
kHz moglich ist. Bei 162,5 Hz reicht eine Spitze des Antriebs in die Gréfienordnung des
Ventilator-Breitbandpegels. Auch im Bereich zwischen 162,5 Hz und der Blattfolgefrequenz
ist der Storabstand zwischen Antriebs- und Ventilatorgerdusch klein. Ein Einfluss auf die
Pegel bei der Blattfolgefrequenz scheint aufgrund des groflen Storabstandes bei dieser Fre-
quenz ausgeschlossen. Innerhalb des Messkanals sind die Pegel im hohen Frequenzbereich

insgesamt niedriger.

Um eine Entstehung von tonalen Anteilen im Spektrum durch die Drosselklappenstellung
am Kanalauslass auszuschlieen, wurde eine Messreihe im Uberlastbereich bei weit gedff-
neter Drosselklappe durchgefithrt. Abbildung 3.20 zeigt das entsprechende Schalldruck-
pegelspektrum im Vergleich zum Bestpunkt. Es sind keine Tonalitdten in den Spektren
der unterschiedlichen Betriebspunkte zu erkennen, die einen Einfluss der Drosselklappen-
stellung vermuten lassen. Die tonalen Anteile sind hinsichtlich der Frequenzlage in beiden
Spektren im Rahmen der Frequenzauflosung identisch. Zusétzlich ist erkennbar, dass die
Schallabstrahlung direkt proportional zum Férdervolumenstrom ist. Dieses Verhalten zeig-
te sich ebenfalls bei den Untersuchungen von M. Darvish [30]. Im hier betrachteten Fall
wirkt sich der héhere Volumenstrom insbesondere auf die Pegel im Bereich von etwa 600
Hz bis 3,7 kHz aus.

Da die optimierten Ventilatoren direkt mit dem Referenzmodell verglichen werden sol-
len und alle Varianten mit demselben Priifstand bei konstanter Drehzahl und Foérderrate
untersucht werden, fiihrt der Einfluss des Antriebs sowie die Spitzen im hohen Frequenz-

bereich nicht zu einer Fehlinterpretation der Ergebnisse der Optimierungen.

Abbildung 3.21 und Tabelle 3.8 zeigen den unbewerteten Terzband-Schallleistungspegel
des vom Referenzventilator im untersuchten Frequenzbereich in den Messkanal abgestrahl-
ten Schalls im Bestpunkt. Der Schallleistungspegel bei der Blattfolgefrequenz betrigt
(69,5 £+ 1,6) dB und dient ebenfalls als Vergleichswert mit den optimierten Ventilato-

remn.
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Abbildung 3.20: Unbewertete und unkorrigierte Schalldruckpegelspektren des Referenz-
ventilators im Bestpunkt sowie im Uberlastbereich.
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Abbildung 3.21: Unbewerteter Terzband-Schallleistungspegel des vom Referenzventilator
in den Auslasskanal abgestrahlten Schalls im Bestpunkt.
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Tabelle 3.8: Ergebnisse der akustischen Untersuchungen des Referenzventilators im Best-

punkt.
Terzbandmitten- Schallleistungspegel
frequenz in Hz in dB
50 76,2(2,6)
63 70,3(2,6)
80 70,9(2,6)
100 70,5(2,6)
125 72,0(2,6)
160 74,5(2,6)
200 73,2(2,6)
250 70,1(2,6)
315 67,0(1,6)
400 63,9(1,6)
500 68,8(1,6)
630 63,4(1,6)
800 60,7(1,6)
1000 61,0(1,6)
1250 58,7(2,5)
1600 58,4(2,5)
2000 60,3(2,5)
2500 60,4(2,5)
3150 53,3(2,5)
4000 53,5(2,5)
5000 50,2(2,5)
Ly gpr 69,5(1,6)
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3.2.2 Wirkungsgrad-Ventilator

Abbildung 3.22 zeigt den Schalldruckpegel des Wirkungsgrad-Ventilators im Bestpunkt

im Vergleich zum Referenzventilator.
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Abbildung 3.22: Unbewertetes und unkorrigiertes Schalldruckpegelspektrum des
Wirkungsgrad-Ventilators im Bestpunkt verglichen mit dem Referenzventilator.

Im Bereich bis etwa 1,3 kHz sind die Ventilatoren im Hinblick auf den Schalldruckpe-
gel nahezu identisch. Bei der Blattfolgefrequenz, die als Bezugsfrequenz in der Optimie-
rung genutzt wurde, zeigt sich ein im Mittel um 2,3 dB niedrigerer Schalldruckpegel des
Wirkungsgrad-Ventilators. Im Optimierungsprozess ist dagegen ein minimal erhéhter Pe-
gel bei der Blattfolgefrequenz des Wirkungsgrad-Ventilators zu verzeichnen. Der Peak
bei 162,5 Hz ist im Mittel um 3,3 dB niedriger. Im Bereich von etwa 1,3 kHz bis 2,3
kHz liegen die Pegel leicht unterhalb derer des Referenzventilators. Im hohen Frequenzbe-
reich sind die Pegelverldufe dhnlich. Ein qualitativ identisches Verhalten zeigt sich auch
beim Vergleich der Ventilatoren im Uberlastbereich, welcher in Abbildung 3.23 dargestellt
ist. Auch bei hoheren Volumenstromen liegt der Wirkungsgrad-Ventilator in diesem Be-
reich vergleichbar unterhalb des Referenzventilators. Weiterhin ist die bereits beschriebene
Abhéngigkeit des Schalldruckpegels vom Férdervolumenstrom auch beim Wirkungsgrad-
Ventilator zu erkennen. Diese ist ebenfalls besonders im Bereich von etwa 600 Hz bis 3,7
kHz festzustellen.
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Abbildung 3.23: Unbewertete und unkorrigierte Schalldruckpegelspektren des
Wirkungsgrad-Ventilators im Uberlastbereich und Bestpunkt verglichen mit dem
Referenzventilator.

Abbildung 3.24 und Tabelle 3.9 zeigen die unbewerteten Terzband-Schallleistungspegel der

beiden Ventilatoren im Bestpunkt sowie die Anderung beziiglich der Referenz.
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Abbildung 3.24: Unbewerteter Terzband-Schallleistungspegel des Wirkungsgrad-
Ventilators im Bestpunkt im Vergleich zum Referenzventilator.

Aus Tabelle 3.9 wird ersichtlich, dass die Anderungen des Schallleistungspegels innerhalb
der zu erwartenden Unsicherheiten liegen. Fine Bewertung des Optimierungsergebnisses
ist daher nur bedingt moglich. Die qualitativen Ahnlichkeiten der Schalldruckpegelspek-
tren auch im Uberlastbereich lassen jedoch eine Verringerung der Schallabstrahlung des
Wirkungsgrad-Ventilators in den Frequenzbereichen von etwa 1,3 kHz bis 2,3 kHz sowie
bei der Blattfolgefrequenz vermuten. Die BPF stellt die dominanteste Frequenz im Spek-
trum dar, welche um iiber 2 dB reduziert werden konnte. Die Dezibelskala ist so gewéahlt,
dass eine Anderung von 1 dB einen gerade noch horbaren Unterschied darstellt (vgl. [109]).
Da tonale Gerdusche héufig als unangenehm empfunden werden, kann die Reduzierung zu
einer angenehmeren Wahrnehmung des Wirkungsgrad-Ventilators fiihren, auch wenn sich

der Summenpegel nicht signifikant verédndert.

Die Ergebnisse der aeroakustischen Untersuchungen zeigen, dass sich die verbesserten ae-
rodynamischen Eigenschaften des Wirkungsgrad-Ventilators starker auf die Schallabstrah-
lung auswirkten, als es numerisch berechnet wird. Dies kann jedoch unter anderem stark
vom Zusammenwirken zwischen Ventilator und Gehduse sowie Einlaufdiise abhéngen. Da
der Inverse Design Solver eine Schallabstrahlung ins Freifeld annimmt, wird diese Interak-
tion nicht berticksichtigt. Aufschluss dariiber sollen anschlieflende Stromungssimulationen

liefern.
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Tabelle 3.9: Ergebnisse der akustischen Untersuchungen des Wirkungsgrad-Ventilators im
Bestpunkt im Vergleich zum Referenzventilators.

Schallleistungspegel in dB

Terzbandmitten- ~ Mittlere abs.
frequenz in dB Wirkungsgrad- Referenzventilator Anderung in dB
Ventilator
50 76,3(2,6) 76,2(2,6) + 0,1
63 70,4(2,6) 70,3(2,6) + 0,1
80 70,9(2,6) 70,9(2,6) 0
100 70,5(2,6) 70,5(2,6) 0
125 72,1(2,6) 72,0(2,6) + 0,2
160 73,4(2,6) 74,5(2,6) -1,1
200 73,2(2,6) 73,2(2,6) 0
250 70,1(2,6) 70,1(2,6) 0
315 67,0(1,6) 67,0(1,6) 0
400 63,9(1,6) 63,9(1,6) 0
500 67,8(1,6) 68,8(1,6) -1,0
630 63,6(1,6) 63,4(1,6) + 0,2
800 61,6(1,6) 60,7(1,6) + 0,9
1000 61,9(1,6) 61,0(1,6) + 0,9
1250 59,2(2,5) 58,7(2,5) + 0,5
1600 57,2(2,5) 58,4(2,5) -1,2
2000 58,7(2,5) 60,3(2,5) -1,6
2500 58,9(2,5) 60,4(2,5) -1,5
3150 54,5(2,5) 53,3(2,5) + 1,2
4000 54,4(2,5) 53,5(2,5) + 0,9
5000 50,8(2,5) 50,2(2,5) + 0,6
Ly gpr 67,2(1,6) 69,5(1,6) -23
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3.2.3 Gerausch-Ventilator

Abbildung 3.25 zeigt den Schalldruckpegel des Gerdusch-Ventilators im Bestpunkt im

Vergleich zum Referenzventilator.
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Abbildung 3.25: Unbewertetes und unkorrigiertes Schalldruckpegelspektrum des Geréusch-
Ventilators im Bestpunkt verglichen mit dem Referenzventilator.

Der gerduschoptimierte Ventilator weist im niedrigen Frequenzbereich bis etwa 800 Hz
einen insgesamt hoheren Schalldruckpegel im Vergleich zum Referenzventilator auf. Bei
der Blattfolgefrequenz ist eine Erhohung des Schalldruckpegels um 1,4 dB im Mittel fest-
zustellen. Im Optimierungsprozess zeigt sich dagegen eine numerisch bestimmte Verringe-
rung des Pegels von iiber einem Dezibel bei der BPF. Insbesondere der Frequenzbereich
um die Blattfolgefrequenz bei 487,5 Hz zeigt erhohte Pegel. Im Frequenzbereich von 800 Hz
bis etwa 2,3 kHz sind die Pegelverlaufe dhnlich mit leicht héheren Pegeln des Gerédusch-
Ventilators. Dariiber hinaus steigen die Schalldriicke des Gerdusch-Ventilators im Ver-
gleich zum Referenzventilator bis zum Ende des Messbereichs wieder an. Wie bereits beim
Wirkungsgrad-Ventilator zeigt sich das gleiche Verhéltnis der Pegelverlaufe ebenfalls im
Uberlastbereich. Die Schalldruckpegelspektren sind in Abbildung 3.26 dargestellt. Auch
beim Gerdusch-Ventilator ist die allgemeine Pegelerh6hung in Abhéngigkeit des Forder-
volumenstroms in guter Ubereinstimmung mit den anderen Ventilatoren zu erkennen. Im
Fall des Gerdusch-Ventilators ist der Pegelunterschied im Uberlastbereich bis zum Mess-

bereichsende festzustellen.
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Abbildung 3.26: Unbewertete und unkorrigierte Schalldruckpegelspektren des Gerdusch-
Ventilators im Uberlastbereich und Bestpunkt verglichen mit dem Referenzventilator.

In Abbildung 3.27 sowie Tabelle 3.10 sind die Ergebnisse der Messungen des Bestpunktes
in Form der Terzband-Schallleistungspegel im Vergleich zum Referenz-Ventilator darge-
stellt. Auch in den Terzbéndern ist die Pegelerhohung im niedrigen Frequenzbereich und
insbesondere um die Blattfolgefrequenz im 500 Hz Band ersichtlich. Dariiber hinaus wer-
den die Pegelunterschiede etwas geringer und steigen im hohen Frequenzbereich ab 2,5

kHz insgesamt wieder leicht an.
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Abbildung 3.27: Unbewerteter Terzband-Schallleistungspegel des Gerdusch-Ventilators im
Bestpunkt im Vergleich zum Referenzventilator.

Der Vergleich der Schallleistungspegel der Ventilatoren in Tabelle 3.10 zeigt, dass auch
beim Geriusch-Ventilator die Anderungen zum Grofiteil innerhalb der Messunsicherhei-
ten liegen. Um den Bereich der Blattfolgefrequenz sind jedoch deutlich erhohte Schall-
leistungspegel beim Gerédusch-Ventilator, die oberhalb der Grenzen der Messunsicherheit
liegen, zu erkennen. Wie bereits beim Wirkungsgrad-Ventilator lassen zusédtzlich die qua-
litativ gut iibereinstimmenden Pegelverlaufe der beiden Ventilatoren im Bestpunkt sowie
im Uberlastbereich auf eine hohere Schallabstrahlung des Gerdusch-Ventilators im anné-
hernd gesamten untersuchten Frequenzbereich schlieen. Der gesteigerte Breitbandpegel
sowie die Erhohung der Pegel um die Blattfolgefrequenz fithren zu einem erhohten Sum-

menpegel und einem insgesamt lauteren Betriebsgerdusch als beim Referenzventilator.

Die aeroakustischen Messungen des Gerédusch-Ventilators kénnen den Trend der Optimie-
rung nicht bestéitigen. Weder bei der als Zielgrofle gewéhlten Blattfolgefrequenz noch in
einem anderen Frequenzbereich zeigen sich signifikant verringerte Schalldruck- bzw. Schall-
leistungspegel des Gerdusch-Ventilators gegeniiber dem Referenzventilator. Stréomungssi-
mulationen sollen dabei helfen, die insbesondere um die BPF auftretende Pegelerhohung

zu erkldren.
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Tabelle 3.10: Ergebnisse der akustischen Untersuchungen des Gerdusch-Ventilators im
Bestpunkt im Vergleich zum Referenzventilators.

Schallleistungspegel in dB

Terzbandmitten- ~ Mittlere abs.
frequenz in dB Gerédusch- Referenzventilator Anderung in dB
Ventilator
50 76,2(2,6) 76,2(2,6) 0
63 70,0(2,6) 70,3(2,6) -0,3
80 71,9(2,6) 70,9(2,6) + 1,0
100 72,3(2,6) 70,5(2,6) + 18
125 73,8(2,6) 72,0(2,6) + 18
160 76,3(2,6) 74,5(2,6) + 18
200 74,7(2,6) 73,2(2,6) + 1,5
250 72,2(2,6) 70,1(2,6) + 2,1
315 68,7(1,6) 67,0(1,6) + 1,7
400 67,0(1,6) 63,9(1,6) + 3,1
500 70,3(1,6) 68,8(1,6) + 15
630 66,5(1,6) 63,4(1,6) + 3,1
800 62,4(1,6) 60,7(1,6) + 1,7
1000 62,2(1,6) 61,0(1,6) + 1,2
1250 59,8(2,5) 58,7(2,5) + 1,1
1600 59,2(2,5) 58,4(2,5) + 0,8
2000 61,2(2,5) 60,3(2,5) + 0,9
2500 61,9(2,5) 60,4(2,5) + 15
3150 55,4(2,5) 53,3(2,5) + 2,1
4000 54,4(2,5) 53,5(2,5) + 0,9
5000 53,7(2,5) 50,2(2,5) + 3.5
Ly gpr 70,9(1,6) 69,5(1,6) + 14
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Kapitel 4
Numerische Untersuchungen

Das Strémungsgebiet der drei getesteten Ventilatoren soll mithilfe der numerischen Stro-
mungsmechanik ndher untersucht werden. Ziel der Simulationen ist es, qualitative sowie
quantitative Unterschiede im Geschwindigkeits- und Druckfeld zu ermitteln, die Riick-
schliisse auf die individuellen Leistungscharakteristiken der untersuchten Laufréder und
speziell deren Schaufelgeometrien ermoglichen. Die im folgenden zum Postprocessing ge-

nutzten Simulationen sind in einer begleitenden Masterthesis durchgefiihrt worden [161].

4.1 Numerisches Modell

Die Stromungssimulationen inklusive pre- und post processing werden mithilfe des kom-
merziellen CFD-Softwarepaketes Simcenter STAR-CCM+ durchgefiihrt. Die Berechnun-
gen erfolgen auf unstrukturierten Gittern mit ca. 15 Mio. Zellen. Das Verhéltnis der Zellan-
zahl im Rotor und Stator betragt etwa 2:1, um die Rotordurchstromung mit hinreichender
Genauigkeit auflosen zu kénnen. Einlaufdiise und Laufrad werden mit Polyederzellen ver-
netzt, da diese insbesondere fiir komplexe und wirbelbehaftete Stromungen geeignet sind
(vgl. [139]). Fiir das Spiralgehduse werden trimmed Zellen genutzt, welche auf klassichen
Hexaederzellen beruhen, die von der zu vernetzenden Geometrie ,beschnitten“ werden.
Beide Netztypen sind fiir Simulationen von Radialventilatoren geeignet und vielfach ge-
testet, beispielsweise in [30, 162]. Abbildung 4.1 zeigt Ausschnitte des numerischen Gitters
des Referenzventilators. Zur Auflésung der Grenzschichten werden 8 bis 12 Prismenzellen
genutzt. Mithilfe dieser, z.B. im Ausschnitt der Zungengeometrie in Abbildung 4.1 sicht-
baren Hexaederzellen, wird sichergestellt, dass die Fluidgrenzschicht mit der notwendigen

rdumlichen Genauigkeit in Richtung der Wandnormalen aufgelost wird.

Als Maf3 dient der dimensionslose Wandabstand y+, welcher mithilfe der Wandschubspan-
nungen Ty bzw. der Wandschubspannungsgeschwindigkeit u; sowie der Wandnormalen-
koordinate y gebildet werden kann [137]:

u T
gt =L it = |2 (4.1)
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Abbildung 4.1: Numerisches Gitter des Referenzventilators.
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Um moglichst realitdtsnahe Randbedingungen fiir die Fluidgeschwindigkeit, Turbulenz-
parameter und Temperatur an der Wand festlegen zu kénnen, muss der dimensionslose
Wandabstand den Anforderungen des gewédhlten Turbulenzmodells sowie der genutzten
Wandfunktion geniigen. Damit wird sichergestellt, dass die Stromung und insbesonde-
re die Entstehung der Turbulenz in diesem Bereich gut approximiert werden kann. Fr
die Simulationen der Ventilatoren werden die instationdren Reynolds-gemittelten Navier-
Stokes-Gleichungen (URANS) in Verbindung mit dem k-w SST (engl. shear stress trans-
port) Turbulenzmodell genutzt. Die Rotation des Laufrades wird mit der Rigid Body Moti-
on Methode realisiert, bei welcher der Rotor und das entsprechende Gitter rotiert werden.
Die Verbindung der Rotor- und Statorregionen erfolgt iiber interne Fluid-Fluid Schnittstel-
len, an denen die Stromungsvariablen iibergeben werden. Um den Einfluss der Interpola-
tion der Variablen bei der Ubergabe zu minimieren, ist die Zellgréfe an den Schnittstellen

einander angepasst.

Das genutzte SST Modell verbindet die Vorteile der guten Beschreibung wandnaher Be-
reiche des k-w Modells, mit der Robustheit des k-e¢ Modells in der freien Stromung (vegl.
[139]). Auch bei Radialventilatoren kénnen die aerodynamischen Aspekte hiermit gut ab-
gebildet werden (vgl. z.B. [162]). Das Modell kann, abhéngig von den vorliegenden Stré-
mungsbedingungen, lokal zwischen dem Verhalten der Turbulenzmodelle wechseln, da die
Transportgleichungen fiir € und w ineinander iberfithrt werden kénnen (vgl. [139]). In
Verbindung mit dem genutzten Modell wird die genaue rdumliche Auflésung der Fluid-
grenzschichten empfohlen, wenn beispielsweise Abloseeffekte untersucht werden sollen. Das
bedeutet, dass sich der Zellmittelpunkt des ersten Netzelementes an der Wand in jedem
Fall innerhalb der viskosen Unterschicht befinden muss. Es werden Werte von y* ~ 1
empfohlen (vgl. [139]). Der in STAR-CCM+ genutzte two-layer all-y™ Ansatz stellt eine
dynamische Methode zur Handhabung der Wandfunktionen dar. Diese bietet sich insbe-
sondere bei Problemstellungen an, bei denen es aufgrund lokal unterschiedlicher Geometri-
en oder Stromungszustinde schwierig ist, ein konsistentes Netz fiir die exakte Auflésung
der viskosen Unterschicht zu erstellen. Hierbei sind grundsitzlich auch Zellen im Uber-
gangsbereich (5 < yt < 30) zwischen viskoser Unterschicht und der Uberlappungsschicht
(yt > 30)1 zuléssig, insofern der Zellmittelpunkt des ersten Elements innerhalb der visko-
sen Unterschicht (0 <y < 5) liegt (vgl. [139]). Liegen die y™ Werte lokal iiber 30, wird
das logarithmische Wandgesetz zur Approximation der Grenzschichtstrémung verwendet,

womit Aussagen zu Abloseeffekten und Wandeinfliissen nur noch bedingt méglich sind.

!Die Bereiche innerhalb der Fluidgrenzschicht haben flieBende Uberginge und oftmals wird der Beginn der
Uberlappungsschicht bzw. das Ende der Ubergangsschicht mit y™ = 70 angegeben [45, 137]. In diesem
Fall wird jedoch auf die Empfehlungen beziiglich der Nutzung der Wandfunktionen in STAR-CCM+
verwiesen, welche das Logarithmische Wandgesetz schon ab y* = 30 nutzen [139].
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Abbildung 4.2: Dimensionslose Wandabstinde yT der Simulationsmodelle. Oben: Refe-
renzventilator Mitte: Wirkungsgrad-Ventilator Unten: Gerdusch-Ventilator.

Abbildung 4.2 zeigt Konturen der y* Werte der Laufrider und Spiralgehduse der drei
berechneten Ventilatoren. Der Grofteil der 4T Werte liegt um und unter 1, wéihrend die
Maximalwerte im Bereich der Schaufeleintrittskanten und Spiralgehdusezungen um etwa
2 bis 3 liegen.
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Die Oberflachenrauigkeit der im Rapid Prototyping Verfahren hergestellten Prototypen
wird in den Simulationen nicht beriicksichtigt. Experimentelle Untersuchungen haben kei-
nen messbaren Unterschied der integralen Werte Druckaufbau sowie Rotordrehmoment
und mithin des Wirkungsgrades bei Ventilatoren mit verschiedener Oberflichennachbe-
handlung gezeigt. So erreichten ein geschliffener, ein chemisch geglatteter und ein nicht
nachbearbeiteter Prototyp im Rahmen der Messunsicherheiten identische Ergebnisse. Wei-
terhin wurden die technischen Rauheiten der Oberflachen bestimmt und in eine dquivalente
Sandrauheit nach Schlichting [45] umgerechnet. Es zeigt sich, dass sich die Rauheitsele-
mente der geschliffenen Wand rechnerisch vollstdndig innerhalb der viskosen Unterschicht
befinden (vgl. [152]). Es ist daher davon auszugehen, dass die Oberflichenrauigkeit mit
den genutzten Parametern des Rapid Prototyping und anschlieBendem Schleifen keinen
oder nur geringen Einfluss auf die Aerodynamik hat, womit die Wénde in den Simulatio-

nen als hydraulisch glatt angenommen werden.

Die transienten Simulationen werden mithilfe konvergierter stationdrer Losungen unter
Verwendung der Moving Reference Frame Methode initialisiert, die auf denselben numeri-
schen Gittern berechnet werden. Somit sollen moglichst stabile Bedingungen zum Beginn
der instationdren Simulationen gewéhrleistet werden. Die Wahl des Zeitschrittes, welcher
die zeitliche Diskretisierung des Modells beschreibt, spielt eine wichtige Rolle zur mog-
lichst genauen Auflésung des Stromungsgebietes. Dieser muss je nach Problemstellung auf
die physikalischen Gegebenheiten und die genutzten Solver abgestimmt werden. Bei rotie-
renden Systemen wird typischerweise ein Zeitschritt gewéhlt, der einer Rotordrehung von

1° entspricht, um transiente Effekte abbilden zu kénnen (vgl. [139]).

Vorherige Untersuchungen an Radialventilatoren haben gezeigt, dass die aerodynami-
schen Eigenschaften und insbesondere integrale Werte wie der Druckaufbau und das Ro-
tordrehmoment mit Zeitschritten von bis zu 3,6° Rotorumdrehung bei Trommelldufer-
Ventilatoren im Rahmen der zu erwartenden Unsicherheiten gut bestimmt werden kénnen
(vgl. [18, 30, 163]). Der Zeitschritt fiir die instationdren Simulationen wird daher mit
1,026 - 10~4 s, entsprechend 2° Rotorumdrehung bei Nenndrehzahl, festgelegt.

Um eine gute Konvergenz innerhalb jedes physikalischen Zeitschrittes des impliziten Sol-
vers sicherzustellen, muss eine ausreichende Anzahl innerer Iterationen festgelegt werden.
10 bis 15 innere Iterationen gewéhrleisten einen Abfall der Residuen um mindestens zwei
Groflenordnungen innerhalb jedes Zeitschrittes bei den untersuchten Modellen. Die Re-
siduen beschreiben dabei die Abweichungen der Losungen der diskretisierten Transport-
gleichungen je Zeitschritt. Bei einer perfekt konvergierten Losung wiirden die absoluten
Werte der Residuen die Werte der Maschinengenauigkeit erreichen (vgl. [139]), was jedoch
h&ufig nicht moglich und in den meisten Fillen nicht notwendig ist, um die gewiinschten
Ergebnisse mit der notwendigen Genauigkeit in einer vertretbaren Zeit zu erzielen. Die Be-

urteilung der Konvergenz einer Losung muss jedoch von Fall zu Fall entschieden werden
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und beruht neben den Residuen auf weiteren Parametern wie beispielsweise den gewéahlten
Diskretisierungsverfahren sowie der Beobachtung physikalischer Grofien wie Druckaufbau,

Drehmoment oder verschiedener Beiwerte.

Zur Diskretisierung der Konvektions- und Diffusionsterme in STAR CCM+ wird das li-
neare Aufwindverfahren (engl. Upwind Differencing Scheme) genutzt, welches eine Genau-
igkeit zweiter Ordnung bietet und fiir RANS Modelle empfohlen wird. Das Verfahren ist
weniger diffusiv als das Aufwindverfahren erster Ordnung und bietet eine Genauigkeit, die
mit der des zentralen Differenzenverfahrens vergleichbar ist, neigt dabei aber weniger zu

unphysikalischen Oszillationen.

Der transiente Term wird mithilfe der impliziten Backward Differentiation Formula zwei-
ter Ordnung (BDF2)1 diskretisiert, bei welchem die aktuelle Losung sowie die Losungen

der letzten beiden vorherigen Zeitschritte ausgewertet werden (vgl. [139]).

Die fiir den Vergleich mit den Experimenten notwendigen integralen Werte Druckaufbau
und Rotordrehmoment werden iiber eine Dauer von zwei Rotorumdrehungen gemittelt,
nachdem ein quasi-stationdrer Zustand erreicht ist. Dafiir werden etwa vier bis sechs Ro-
torumdrehungen benétigt. Die Simulationen werden auf einem 12-Kern Server (Intel Xeon)
mit 2,66 GHz und 96 GB Arbeitsspeicher fiir die Ventilatorbestpunkte durchgefiihrt.

4.2 Validierung und Vergleich der Ventilatoren

Zur Validierung der Simulationen werden die Ergebnisse in Form des statischen Ventilator-
druckaufbaus, des Rotordrehmoments und des statischen Wirkungsgrades nach Gleichung
1.19 mit den experimentellen Daten im Bestpunkt verglichen. Tabelle 4.1 zeigt die Ergeb-

nisse der Simulationen.

Es zeigt sich, dass der statische Druckaufbau in den Simulationen bei allen drei Venti-
latoren geringfiigig zu hoch bestimmt wird. Eine mdgliche Ursache sind in der Numerik
nicht beriicksichtigte Leckageverluste, die sich in den Experimenten beispielsweise an der
Durchfithrung der Laufradantriebswelle in das Spiralgehéduse ergeben. Der Trend, der sich
in den Experimenten zeigt, spiegelt sich dennoch in den Simulationen wieder. So erreicht
der Wirkungsgrad-Ventilator einen merklich héheren freiausblasenden Druckaufbau. Der
Gerdusch-Ventilator liegt auch in den Simulationen leicht unterhalb des Referenzventila-

tors.

'Die Backward Differentiation Formula 1. Ordnung (BDF1) ist das implizite Euler-Verfahren, welches
hierbei um einen weiteren vorherigen Zeitschritt erweitert wird.
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Tabelle 4.1: Ergebnisse der Simulationen im Bestpunkt im Vergleich mit den experimen-
tellen Daten.

Stat. Druckaufbau Rotordrehmoment Stat. Wirkungsgrad
Ventilator- in Pa in Nm in %

modell
Exp. Sim. Exp. Sim. Exp. Sim.

Referenzventilator 569,7(1,5)  597,3  0,256(0,007) 0250  63,4(1,9) 68,3

irk d-

Wirkungsgra 623,1(1,6) 6325  0,254(0,007) 0,251  70,0(2,1) 72,0
ventilator

Gerédusch-

e 566,1(1,5) 5882  0,257(0,007) 0,250  62,8(1,9) 672

Das Rotordrehmoment wird bei allen Ventilatoren leicht zu niedrig bestimmt, liegt aber
dennoch im Bereich der Messunsicherheit der experimentellen Untersuchungen. Auch hier
wird die Ursache im idealisierten Modell der Numerik angenommen. In den Simulationen
werden Effekte wie Exzentrizitit des Laufrades, Hohen- sowie Seitenschlag und sich dar-
aus ergebende Unwuchten und Vibrationen nicht beriicksichtigt. Insbesondere Vibrationen
kénnen einen Einfluss auf die Grenzschichten und somit das Gesamtstromungsverhalten
sowie die Akustik haben, welcher in diesem Fall unberiicksichtigt bleibt. Verluste durch
Reibung in den genutzten Kugellagern und Kupplungen des experimentellen Aufbaus wer-
den durch eine Leermessung beriicksichtigt, welche jedoch ebenfalls unsicherheitsbehaftet

ist.

Der sich in den aerodynamischen Untersuchungen zeigende Trend des statischen Wir-
kungsgrades der Ventilatoren kann in den Simulationen bestétigt werden. So ergibt sich
fiir den Wirkungsgrad-Ventilator eine gesteigerte Leistungscharakteristik im Bestpunkt.
Der Gerausch-Ventilator liegt hinsichtlich des Wirkungsgrades leicht unterhalb des Refe-

renzventilators.

Um einen Eindruck vom Gesamtstromungsfeld zu erhalten, sind in Abbildung 4.3 die
Stromlinien des momentanen Geschwindigkeitsfeldes in den Spiralgeh&usen der untersuch-
ten Ventilatoren, welche mit der turbulenten kinetischen Energie k eingefarbt sind, dar-
gestellt. Beim Referenzventilator zeigen sich erkennbare Verwirbelungen im Auslasskanal,
wahrend das Geschwindigkeitsfeld bei den optimierten Ventilatoren in Hauptstromungs-
richtung etwas stabiler scheint. Betrachtet man die Stromlinien auf unterschiedlichen Ebe-
nen entlang des Auslasskanals in Abbildung 4.4, bestétigt sich dieses Verhalten. Es zeigt
sich, dass die Stromung im Auslass aller drei Ventilatoren von einer Wirbelstruktur iiber-
lagert wird, welche annédhernd die gesamte Querschnittsfliche einnimmt.

Die Zentren dieser Strukturen sind als Wirbelkernlinien angedeutet und befinden sich beim

Wirkungsgrad-Ventilator stabil in der Gehdusemitte, wie es in den Ebenen 2 bis 4 in Ab-
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Abbildung 4.3: Stromlinien des momentanen Geschwindigkeitsfeldes in den Spiralgehdusen
der untersuchten Ventilatoren.

bildung 4.4 mittig erkennbar ist. Beim Gerdusch-Ventilator fillt das Zentrum in Richtung
Auslass kontinuierlich leicht ab, wobei es trotzdem relativ stabil scheint. Beim Referenzven-
tilator schwankt das Zentrum iiber die Ebenen in Richtung Auslass um die Gehdusemitte,
was fiir ein instabiles Stromungsverhalten spricht und sowohl zu Verlusten als auch zu einer
erhohten Schallabstrahlung fithren kann. Ein weiterer Vergleich des Geschwindigkeitsfel-
des im Auslassquerschnitt (Ebene 4) mithilfe des Turbulenzgrades bestétigt ebenfalls das
instabilere Verhalten im Gehduse des Referenzventilators. Der Turbulenzgrad T'u ist fiir
alle drei Ventilatoren in Abbildung 4.5 dargestellt.
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Gerausch-Ventilator

Abbildung 4.4: Stromlinien auf verschiedenen Ebenen entlang des Spiralgehduses und an-
gedeutete Zentren der dominanten Wirbelstrukturen.
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Tu stellt das Verhéltnis der Geschwindigkeitsfluktuationen in den drei Raumrichtungen
zur mittleren Geschwindigkeit in Hauptstromungsrichtung dar und ist ein Ma$ fiir die In-
tensitdt der Turbulenz in der Strémung. Mit Kenntnis der turbulenten kinetischen Energie

kann T'u wie folgt bestimmt werden [82, 135]:

—5 5 . 9 2
1\/@&2 + v’f + v/ sk

Tu=~ ; = (4.2)
Referenz- Wirkungsgrad- Gerausch-
ventilator Ventilator Ventilator
- — P = ‘ -
3
l
4

1
i, 0o e . | L N

Turbulenzgrad
0,01 0,038 0,066 0,094 0,122 0,15
L DI - N

Abbildung 4.5: Turbulenzgrad im Auslasskanal der drei untersuchten Ventilatoren.

Es zeigt sich, dass der Turbulenzgrad im Auslass des Referenzventilator insbesondere in der
Kanalmitte hoher ist, als bei den optimierten Ventilatoren. Das Geschwindigkeitsfeld des
Wirkungsgrad-Ventilators ist am einheitlichsten was zu einer geringeren Schallabstrahlung
fiihren kann. Beim Geréusch-Ventilator zeigen sich lokal konzentrierte hohe Turbulenzgra-

de insbesondere in der unteren rechten Ecke des Kanals mit Blick in Auslassrichtung.

Bei allen Ventilatoren zeigen sich zusétzlich zur dominanten Wirbelstruktur kleinere Se-
kundarwirbel, insbesondere in der unteren linken und oberen rechten Ecke des Gehéuses
mit Blick in Richtung Auslass. Beim Wirkungsgrad-Ventilator sind diese in Gréfle und
Position iiber die Ebenen 2 bis 4 wiederum deutlich stabiler als es sich beim Referenz- und

Gerausch-Ventilator zeigt.
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Zur nédheren Betrachtung der Ventilatordurchstrémung werden drei unterschiedliche Ebe-
nen in den Laufrddern definiert. Die Ebenen befinden sich auf unterschiedlichen Spann-
weiten und werden mit Radscheibe, Schaufelmitte und Deckscheibe bezeichnet. Abbildung
4.6 zeigt die Lage der Ebenen im CFD-Modell.

Schaufelmitte
[Deckscheibe] [Radscheibe]
NS

Abbildung 4.6: Darstellung der genutzten Ebenen innerhalb der Ventilatorlaufrader.

Die Abbildungen 4.7 bis 4.10 zeigen die Relativgeschwindigkeiten in den Laufrédern bzw.
die Absolutgeschwindigkeiten in den Spiralgehdusen der drei Ventilatoren auf den defi-
nierten Ebenen. Das Geschwindigkeitsvektorfeld wird mithilfe der Linienintegralfaltung
dargestellt. Zum qualitativen Vergleich sind die ungefdhren Positionen von Ablésepunk-
ten auf der Schaufelsaugseite auf Grundlage der Geschwindigkeitsvektoren dargestellt. Bei
keinem der Ventilatoren lassen sich in den betrachteten Ebenen Abléseeffekte auf der

Schaufeldruckseite erkennen.

Beim Referenzventilator (Abbildung 4.7) ist im Bereich der Radscheibe ein gutes Stro-
mungsverhalten ohne erkennbare Ablosung auf der Schaufelsaugseite ersichtlich. Da die
Radscheibe eine stabilisierende Wirkung auf das von der axialen in die radiale Richtung
umgelenkte Fluid ausiibt, sind in diesem Bereich bei Radialventilatoren mit riickwérts-
gekriimmten Schaufeln in der Regel gute Stromungsverhéltnisse zu erwarten. Im Bereich

der Schaufelmitte ist ein instabiles Verhalten auf der Saugseite zu beobachten.
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Abbildung 4.7: Geschwindigkeitsfeld auf verschiedenen Ebenen im Laufrad des Referenz-
ventilators.
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Bei etwa m* = 0, 8 zeigen sich auf fast allen Schaufeln Abldsegebiete. Die Stromung kann
sich aufgrund der turbulenten Durchstromung jedoch kurz vor der Schaufelaustrittskante
teilweise wieder anlegen. Dies ist beispielsweise im Bildausschnitt der Schaufelmittenebene

an der obersten Schaufel bei etwa m™ = 0,9 zu erkennen.

Im Bereich der Deckscheibe verschieben sich die Ablésepunkte weiter stromaufwérts zu
etwa m* = 0, 6. Die entstehenden Rezirkulationsgebiete sind deutlich ausgeprigter als in
der Schaufelmittenebene. In allen drei Ebenen ist das Geschwindigkeitsfeld im Auslasska-
nal oberhalb der Spiralgehdusezunge instabil und zeigt Regionen mit lokal variierenden
Geschwindigkeiten iiber den Gehdusequerschnitt. Weiterhin ist hinter der Zunge ein Ab-
l6segebiet mit verschieden ausgeprégter Rezirkulation zu erkennen. Die ist besonders in

der Schaufelmittenebene zu sehen.

Beim Wirkungsgrad-Ventilator (Abbildung 4.8) zeigt sich an der Radscheibe unmittel-
bar vor der Austrittskante Ablosung auf der Schaufelsaugseite. Die Grenzschichtablésung
kénnte mit dem positiven Druckgradienten in Stromungsrichtung in Verbindung mit dem
bereits dargestellten drastischen Anstieg des Schaufelwinkels in diesem Bereich und der
damit einhergehenden Querschnittserweiterung in Zusammenhang stehen. Fiir eine de-
taillierte Erlduterung zu Grenzschichtablésungsmechanismen wird auf die Literatur von
Schlichting verwiesen [45]. Die Grenzschichtablosung fithrt zu einer lokalen Riickstrémung
innerhalb des Schaufelkanals, welche mit Verlusten verbunden ist. Da sich das beschriebe-
ne Ablosegebiet auf den Bereich nah der Radscheibe beschrankt, ist die Auswirkung auf
integrale Grofien im Vergleich zur Referenz jedoch als gering einzuschétzen. Im Bereich der
Schaufelmitte zeigt sich ein &hnliches Bild wie beim Referenzventilator mit Ablésung auf
der Saugseite im Bereich von etwa 80 % der Schaufellinge. Ab etwa der Halfte der Schau-
fellinge ist ein Gebiet reduzierter Relativgeschwindigkeit zu erkennen, das jedoch nicht
durch Abloseeffekte begriindet ist. In Schaufelndhe bleibt die Geschwindigkeit bis zum
beschriebenen Ablosepunkt weiterhin hoch. Ein dhnliches, allerdings nicht so stark aus-
geprigtes, Verhalten zeigt sich auch beim Referenzventilator in der Schaufelmittenebene.
In der Néhe der Deckscheibe ist aufgrund der starken Umlenkung in die radiale Rich-
tung ein instabileres Verhalten mit friihzeitiger Ablésung im Bereich von etwa m™ = 0,5
zu beobachten. Im Vergleich zum Referenzventilator ist im Auslassquerschnitt iiber der
Gehdusezunge ein gleichméfBigeres Geschwindigkeitsprofil ersichtlich. Die Ablésegebiete
hinter der Zunge sind in der Schaufelmitten- und Deckscheibenebene nahezu verschwun-
den. Das Riickstromgebiet in der Ebene der Radscheibe konnte reduziert werden, was zu

einem stabileren Stromungsverhalten fiihrt.
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Abbildung 4.8: Geschwindigkeitsfeld auf verschiedenen Ebenen im Laufrad des
Wirkungsgrad-Ventilators.
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Beim Gerausch-Ventilator (Abbildung 4.10) ist in Radscheibennéhe keine Ablésung zu er-
kennen, da sich der Schaufelwinkel in diesem Bereich reduziert, was dem positiven Druck-
gradienten in Stromungsrichtung entgegenwirkt. Anders als beim Referenz- sowie beim
Wirkungsgrad-Ventilator zeigt sich der zwischen den Gebieten hoher Relativgeschwindig-
keit an der Schaufel und der Kernstromung liegende Bereich niedriger Geschwindigkeit hier
schon in Radscheibenndhe. Auf der Ebene in Schaufelmitte ist dieser Bereich, wiederum
entgegen der Beobachtungen bei den anderen Laufridern, nicht zu erkennen. Hier zeigt
sich im Vergleich friihzeitigere Ablosung mit groflen Rezirkulationsgebieten ab etwa der
Halfte der Schaufellinge. Der Ablésepunkt nah der Deckscheibe befindet sich vergleichbar
zu den anderen Ventilatoren bei etwa m* = 0,5, jedoch findet die Ablésung unter einem
grofferen Winkel zur Schaufel statt, was zu einem ausgepragteren Riickstromgebiet beim
Gerdusch-Ventilator fithrt. Im Auslassquerschnitt ergibt sich wie beim Wirkungsgrad-
Ventilator ein gleichméBigeres Geschwindigkeitsprofil im Vergleich zum Referenzventilator.

Die Riickstromgebiete hinter der Spiralgehdusezunge sind erkennbar kleiner.

Ein vollstdndigeres Bild der Laufraddurchstrémung ergibt sich bei Betrachtung der Schaufel-
zu-Schaufel- sowie Radscheiben-zu-Deckscheiben-Ansicht der Relativgeschwindigkeitsvek-
toren auf verschiedenen Ebenen entlang der Meridionalrichtung. Abbildung 4.9 zeigt die
Lage der dafiir genutzten Ebenen in den Ventilatoren. Ebene 1 befindet sich jeweils am
Punkt der Schaufeleintrittskante auf der Deckscheibenseite. Die Ebenen 2 bis 7 liegen auf
dquidistanten Radien bis zur Schaufelaustrittskante auf der Ebene 8. Die untere Darstel-
lung veranschaulicht beispielhaft eine der abgerollten Ebenen und die resultierende Ansicht
des Relativgeschwindigkeitsfeldes zwischen Rad- und Deckscheibe sowie Saug- und Druck-

seite.
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Abbildung 4.9: Darstellung der genutzten Ebenen entlang der Meridionalrichtung sowie
die entstehende Ansicht der Relativgeschwindigkeitsvektoren auf einer Beispielebene.
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Abbildung 4.10: Geschwindigkeitsfeld auf verschiedenen FEbenen im Laufrad des
Gerausch-Ventilators.
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Abbildung 4.11 zeigt die Relativgeschwindigkeiten im Referenzventilator. In der Ebene
1 ist an der Deckscheibe ein Bereich zu erkennen, in welchem das Fluid mit hoher Ge-
schwindigkeit in das Laufrad eintritt. Die hohen Geschwindigkeiten ergeben sich als eine
Kombination aus der starken Umlenkung im Bereich der Deckscheibe sowie der Stromung
durch den Diisenspalt. Die Stromung kann aufgrund ihrer hohen kinetischen Energie nicht
ausreichend in Umfangsrichtung umgelenkt werden und trifft in der Folge auf die Schau-

felsaugseite, was zu einem StoB! fithrt.

StoBe und damit einhergehende Stofiverluste durch Wirbelbildung und Riickstréomung ent-
stehen im Allgemeinen durch Fehlanstromung der Schaufeln. Dies tritt grundsétzlich bei
Abweichung des Betriebspunktvolumenstroms vom Volumenstrom des Auslegungspunktes
auf, da sich die Meridionalkomponente der Absolutgeschwindigkeit und damit der Rela-
tivstromungswinkel &ndern. Die Simulationen legen jedoch nahe, dass die Anstrémung der
Schaufeln im hier untersuchten Bestpunkt weitgehend gut ist. Die Interaktion der Schau-
felanstromung im Bereich der Deckscheibe mit der Spaltstréomung fithrt dennoch zu einer
lokalen Fehlanstromung. Diese 16st, erkennbar in den Ebenen 2 und 3, etwa in Spann-
weitenmitte von der Schaufelsaugseite ab und bildet ein betridchtliches Wirbelgebiet aus,
welches in der Folge mehr als die Halfte der Schaufelspannweite der Saugseite einnimmt.
Ab Ebene 4 bilden sich im Kernbereich des Wirbelgebietes Riickstromungen aus, die entge-
gen der Hauptstromungsrichtung durch den Schaufelkanal strémen und erhebliche Verluste
nach sich ziehen. Die Riickstromungen sind bis zur Ebene 7 auf der Schaufelsaugseite nahe
der Deckscheibe zu erkennen. Zum Vergleich der Ventilatoren ist der Riickstrombereich
auf der Ebene 6 in Abbildung 4.14 sichtbar gemacht. Dargestellt sind Konturen negativer
Meridionalgeschwindigkeit. Uber den Austrittsquerschnitt in Ebene 8 ergibt sich durch die
Wirbel eine ungleichméfiige Abstromung mit hohen Relativgeschwindigkeiten an der Rad-
und Deckscheibe auf der Saugseite. In der Spannweitenmitte liegt ein Bereich niedriger Ge-
schwindigkeit, wodurch die Laufradabstromung eine Komponente quer zur Hauptstromung
erhélt. Weiterhin beeinflussen die Relativgeschwindigkeiten am Laufradaustritt unweiger-
lich den Absolutstréomungswinkel und damit die Anstromung des Spiralgehduses. Durch
eine iiberhohte Relativgeschwindigkeit ergibt sich bei konstanter Umfangsgeschwindigkeit
ein groflerer Absolutstromungswinkel, wodurch es wiederum zu Stofiverlusten im Spiral-
gehduse kommt. Dies kann mitunter zu einem deutlich verringerten Leistungsvermogen in

der Druckriickgewinnung und damit zu einem reduzierten Wirkungsgrad fiihren.

An der Deckscheibe ist zusétzlich leichte Stromungsablosung auf der Schaufeldruckseite zu
erkennen, welche sich ebenfalls aus der Spaltstromung ergibt, die auf die Schaufeleintritts-
kante trifft. Das entstehende Riickstromgebiet ist auf einen kleinen Bereich beschrankt,
das sich im weiteren Verlauf der Durchstrémung ab Ebene 3 aufgrund der stabileren Stro-

mungsverhéltnisse auf der Schaufeldruckseite auflést und daher eher unkritisch ist.

'Ein StoB auf die Saugseite der Schaufel wird auch als Beschleunigungssto8 bezeichnet, wihrend Stéfe
auf die Druckseite Verzogerungsstofle genannt werden [12].
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Abbildung 4.11: Relativgeschwindigkeitsfeld im Referenzventilator auf verschiedenen
Ebenen in Meridionalrichtung.
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Beim Wirkungsgrad-Ventilator ist in Abbildung 4.12 die Diisenstromung ebenfalls in der
Ebene 1 erkennbar. In diesem Fall sind die Geschwindigkeitsvektoren jedoch betragsméBig
einheitlicher iber dem Eintrittsbereich an der Deckscheibe, wihrend sich beim Referenz-
ventilator eine erhohte Geschwindigkeit unmittelbar auf der Schaufelsaugseite zeigt. Der

Beschleunigungsstofl auf die Saugseite scheint daher weniger stark.

Dies bestatigt sich auch beim Vergleich der Wandschubspannungen im Bereich des Dii-
senspalts sowie der Schaufeleintrittskante nahe der Deckscheibe. In Abbildung 4.15 sind
Konturen der Wandschubspannungen fiir die drei Ventilatoren als Maf fiir die auf die
Schaufelfliche ausgeiibte Kraft dargestellt. Es ist zu erkennen, dass der Stof3 auf die Schau-
felsaugseite beim Referenzventilator ausgepréagter ist, als beim Wirkungsgrad-Ventilator.
Zusatzlich sind in diesem Fall im Bereich des Diisenspalts an der Deckscheibe deutlich

geringere Betrige der Wandschubspannung festzustellen.

Ab Ebene 2 in Abbildung 4.12 zeigt sich auch beim Wirkungsgrad-Ventilator Ablésung
von der Schaufelsaugseite etwa in Spannweitenmitte. Das in der Folge entstehende Wir-
belgebiet nimmt, verglichen mit dem Referenzventilator, weniger Querschnittsfliche des
Schaufelkanals ein. Insbesondere der Anteil der Riickstromungen im Kanal ist signifikant
reduziert, was in Abbildung 4.14 erkennbar ist. Zusétzlich sind die Betrage der Meridio-
nalgeschwindigkeit im Riickstréombereich kleiner, wodurch weniger Verluste zu erwarten
sind. Kurz vor dem Austritt aus der Schaufel in Ebene 7 sind auf der Schaufelsaugseite
im Bereich der Radscheibe die Geschwindigkeitskomponenten quer zur Hauptstromungs-
richtung wesentlich reduziert, was fiir ein verbessertes Sekundéarstrémungsverhalten und

gleichméfiigere Abstromung aus dem Ventilatorlaufrad spricht.

Auch beim Wirkungsgrad-Ventilator zeigen sich leichte Ablésungen an der Schaufelein-
trittskante auf der Druckseite aufgrund der Spaltstromung. Das Wirbelgebiet 16st sich

ebenfalls ab Ebene 3 im Verlauf der Durchstromung des Schaufelkanals auf.

Insgesamt ist die Durchstromung des Wirkungsgrad-Ventilators aufgrund der kleineren
Wirbelgebiete und des wesentlich reduzierten Anteils der Riickstromungen im Schaufel-
kanal gegeniiber dem Referenzventilator als besser zu bewerten. Weiterhin ist von einem
gleichméfliigerem Austromverhalten auszugehen, was die Anstromung des Spiralgehduses
verbessert und damit zu einer gesteigerten Leistungsfahigkeit in der Druckriickgewinnung
der Nachleiteinrichtung fihrt. Eine optimale Anstrémung der Spirale fiihrt weiterhin zu
weniger starken Druckfluktuationen an der Gehdusewand und kann damit das Gerdusch-

verhalten verbessern.
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Abbildung 4.12: Relativgeschwindigkeitsfeld im Wirkungsgrad-Ventilator auf verschie-
denen Ebenen in Meridionalrichtung.
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Die Spaltstromung beim Gerédusch-Ventilator in Abbildung 4.13 ergibt sich qualitativ d4hn-
lich zu der des Wirkungsgrad-Ventilators und ist daher im Vergleich zum Referenzventi-
lator im Betrag der Geschwindigkeiten etwas kleiner und gleichmafiger. Die Schaufel des
Gerdusch-Ventilators ist jedoch im Bereich der Deckscheibe stark gekriimmt, wodurch der
Beschleunigungsstof auf die Saugseite dhnlich stark ausfillt, wie es sich beim Referenzven-
tilator zeigt. In Abbildung 4.15 sind die Konturen der resultierenden Wandschubspannun-
gen auf den Schaufeln des Gerdusch-Ventilators dhnlich zu denen des Referenzventilator.
Im Bereich der Diise zeigt sich dagegen eine leichte Reduzierung der Wandschubspan-

nungen.

Die Interaktion der Spaltstromung mit der Schaufel fithrt wie bei den anderen Ventilator-
laufrddern zur Ablésung der Stromung auf der Saugseite. Ab Ebene 2 bildet sich ein grofies
Wirbelgebiet von der Deckscheibe bis iiber weite Teile der Schaufelspannweite aus. Dieses
reicht in den Ebenen 4 und 5 annédhernd iiber die gesamte Schaufelbreite der Saugseite und
ist somit wesentlich ausgepréagter als beim Referenz- sowie beim Wirkungsgrad-Ventilator.
In diesem Zusammenhang ist auch der Anteil der Riickstromungen im Schaufelkanal hoch,
was wiederum in Abbildung 4.14 dargestellt ist. Die Intensitdt der Riickstromungen in der
betrachteten Ebene ist vergleichbar mit der des Referenzventilators, jedoch treten die
Riickstromungen in diesem Fall {iber einen grofieren meridionalen Bereich auf, wodurch

insgesamt hohere Verluste zu erwarten sind.

Zuséatzlich zum dominanten Wirbelgebiet im Schaufelkanal bildet sich beim Gerédusch-
Ventilator aufgrund der Schaufelkriimmung ein weiteres kleines Wirbelgebiet im Bereich
der Radscheibe auf der Schaufelsaugseite aus. Dieses ist in Abbildung 4.13 beispielsweise
in den Ebenen 2 und 3 im zweiten dargestellten Schaufelkanal zu erkennen und fihrt zu
weiteren Verlusten aufgrund von Sekundérstromungen. Die bereits zuvor beschriebene Ab-
16sung im Bereich der Schaufeldruckseite ist beim Gerédusch-Ventilator ebenso vorhanden.

Der entstehende Wirbel ist etwas grofler und bis in Ebene 4 zu erkennen.

Verglichen mit den anderen untersuchten Laufradern zeigen sich beim Gerausch-Ventilator
auch kurz vor dem Austritt in Ebene 7 sowie im Austrittsquerschnitt in Ebene 8 noch we-
sentlich groflere Wirbelgebiete sowie Geschwindigkeitskomponenten quer zur Hauptstro-
mung. Insgesamt ist die Schaufeldurchstromung beim Gerdusch-Ventilator daher aerody-
namisch als am schlechtesten unter den drei untersuchten Laufrdder zu bewerten. Auch
in diesem Fall kann dies zu einer nicht idealen Anstrémung des Spiralgehduses mit Wir-

kungsgradeinbuflen und erhchter Schallabstrahlung fiihren.
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Abbildung 4.13: Relativgeschwindigkeitsfeld im Gerdusch-Ventilator auf verschiedenen
Ebenen in Meridionalrichtung.
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Abbildung 4.14: Vergleich der Riickstromungen in den Schaufelkanélen der Ventilatoren
mittels Konturen negativer Meridionalgeschwindigkeit auf der Ebene 6.
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Abbildung 4.15: Darstellung der Wandschubspannungen auf der Schaufelsaugseite und im
Bereich des Diisenspalts.
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Die Qualitidt der Laufraddurchstréomung sowie der Abstréomung in das Spiralgehduse der
drei Ventilatoren wird mithilfe der Absolutgeschwindigkeit in Abbildung 4.16 zusammen-
fassend betrachtet. Auf der Schnittebene durch die Laufradachse lassen sich die zuvor be-
schriebenen instabilen Strémungsverhéltnisse erkennen. So zeigen sich im Bildausschnitt
des Gerausch-Ventilators ausgeprigte Querstromungen von der Rad- zur Deckscheibe im
letzten Drittel des Schaufelkanals, welche auf die zuvor beschriebenen Abloseeffekte zu-
riickzufithren sind. Die Querstrémungen fithren zu einer unter einem grofien Winkel verlau-
fenden Ablenkung der aus dem Ventilator in das Gehéuse ausstromenden Luft in Richtung
der Kanalmitte. Es entsteht ein ausgepriagtes Rezirkulationsgebiet an der rechten Spiral-
gehdusewand. Weiterhin sind zahlreiche kleinere Wirbelgebiete im Bereich der Einlaufdiise

zu erkennen.

Auch beim Referenzventilator zeigen sich im Schaufelkanal kurz vor der Austrittskante
Querstromungen von der Rad- zur Deckscheibe, die im Vergleich jedoch weniger stark
ausgeprigt sind. In der Folge wird der aus dem Laufrad austretende Luftstrom weniger
abgelenkt und trifft gleichméBiger auf die Spiralgehdusezunge. Das oberhalb des Laufrades
entstehende Rezirkulationsgebiet an der rechten Gehdusewand ist auffallend kleiner und
es sind weniger Wirbelgebiete im Bereich der Einlaufdiise zu erkennen. Die austretende
Stromung scheint insgesamt jedoch etwas instabiler und unterliegt einigen Richtungsén-
derungen im Zuge des Eintritts in das Spiralgehduse. Dieses Verhalten passt zu den zuvor
beschriebenen Verhéaltnissen im Auslasskanal. Der Bereich um die Diise weist hingegen ein

stabileres Verhalten auf, als es bei den anderen Ventilatoren der Fall ist.

Die Stromung innerhalb des Wirkungsgrad-Ventilators zeigt nur gering ausgepragte Quer-
bewegungen. Der Luftstrom tritt daher oberhalb des Ventilators stabil unter einem deutlich
kleineren Winkel als beim Geradusch-Ventilator in das Spiralgehduse ein. Das entstehen-
den Wirbelgebiet unmittelbar iiber dem Laufradaustritt an der rechten Gehdusewand ist
in diesem Fall nicht zu erkennen. Im Diisenbereich ist ein dhnliches Wirbelverhalten wie

beim Referenzventilator, jedoch mit héheren Geschwindigkeiten, festzustellen.

Bei allen Laufridern zeigen sich Ablésegebiete im Bereich der Laufradnabe. Aufgrund
der stabileren Stromungsverhéltnisse im Bereich der Radscheibe ist deren Einfluss auf die
Schaufeleintrittsbedingungen jedoch gering. Turbulente Zustrémungen kénnen dennoch
instationdre Duckverteilungen und damit Wechselkrifte auf den Laufradschaufeln bewir-

ken, was zu zusitzlicher Schallentstehung fithren kann (vgl. [11, 69]).

Auffallend sind die niedrigeren Geschwindigkeitsverhéltnisse im Bereich der Diise beim
Referenzventilator. Dies konnte ein Hinweis auf mehrfaches Umkreisen der Stromung im
Spiralgehduse beim Wirkungsgrad- und Gerdusch-Ventilator durch Fehlanstromung der
Zunge sein. Da dieses Verhalten mit Verlusten verbunden ist, sollte es grundsatzlich ver-

mieden werden (vgl. [10]).
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Abbildung 4.16: Darstellung der Ventilatordurch-

-abstromung mithilfe der Absolut-

und
geschwindigkeit auf Schnittebenen durch die Laufradachsen.
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Die Anstromung der Spiralgehduse ist in Abbildung 4.17 mithilfe der Absolutgeschwin-
digkeitsvektoren in der Schaufelmittenebene dargestellt. Dabei zeigt sich der Einfluss der
Ablése- und Wirbelgebiete innerhalb der Schaufelkanéle sowie der teilweise nicht geradli-

nigen Abstromung auf die Rotor-Stator-Interaktion.

Beim Referenzventilator ergeben sich durch die Stromungsverhéltnisse im Schaufelkanal
groflere Absolutstromungswinkel am Laufradaustritt. Die aus der eindimensionalen Strom-
fadentheorie folgenden Stromlinien konstanten Dralls am Laufradaustritt verlaufen unter
einem groferen Winkel als der Offnungswinkel der Spiralgehdusekontur. In der Folge stéft
die Stromung frontal auf die Zungengeometrie bzw. iiberstromt diese unter Ausbildung
eines groflen Ablésegebietes. Der Stof auf die Gehédusezunge fithrt zu einer aufwérts ge-
richteten Stromungskomponente im Auslasskanal, welche in Abbildung 4.7 insbesondere
im Bereich der Radscheibe und Schaufelmitte erkennbar ist. Diese Bewegung und das Ab-
l6segebiet hinter der Spiralgehdusezunge konnen das instabilere Strémungsverhalten sowie

den hoheren Turbulenzgrad im Auslass des Referenzventilators erkléren.

Abbildung 4.18 zeigt Konturen der momentanen Druckfluktuationen p’ auf den Spiralge-
hauseoberflichen sowie den Laufrddern. Da instationdre Druckverteilungen auf schallhar-
ten Oberflachen, wie bereits beschrieben, zu Wechselkraften fithren, kénnen die Druck-
schwankungen als Hinweis auf mogliche Dipolschallquellen genutzt werden. Die Druck-
fluktuationen ergeben sich aus der Differenz des momentanen und des zeitlich gemittelten
Druckfeldes [82]:

p(t) =p(t)—p (4.3)

Beim Referenzventilator zeigen sich auf der Gehdusezunge sowie im anschlieBenden sich
6ffnenden Bereich der Spiralgehdusewand Gebiete hohen Wechseldrucks, welche auf die
StoBe durch Fehlanstromung zuriickzufiihren sind. Mit zunehmendem Abstand zwischen
Gehédusewand und Laufradaustritt nimmt die Intensitdt der Druckfluktuationen ab. Am
Laufradaustritt (das Laufrad befindet sich im weifl ausgeblendeten Bereich in der Spiral-
mitte) sind gleichméBig umlaufende Druckschwankungen auf der hinteren Gehdusewand
erkennbar, die durch die Interaktion des austretenden Luftstroms mit der sich im Spalt
zwischen Radscheibe und stationédrer Gehdusewand einstellenden Strémung ergeben. In-
nerhalb des Laufrades sind auf der Schaufelsaugseite stark ausgepriagte Druckfluktuatio-
nen ersichtlich, die sowohl auf die Ablése- und Sekundéarstromungsgebiete, als auch auf
die turbulenten Zustrémbedingungen durch die Spaltstromung zuriickzufithren sind. Auf
der Druckseite der Schaufeln zeigen sich keine ausgepriagten Druckschwankungen aufgrund

der stabilen Stromungsverhéltnisse.
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Abbildung 4.17: Darstellung der Anstromung der Spiralgehduse mithilfe der Absolutge-
schwindigkeitsvektoren in den Schaufelmittenebenen.
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Die Darstellung der Geschwindigkeitsvektoren beim Wirkungsgrad-Ventilator in Abbil-
dung 4.17 zeigt, dass die Luft im Vergleich zum Referenzventilator unter einem klei-
neren Absolutstromungswinkel ausstrémt. Eine mogliche Ursache ist die Querbewegung
des austretenden Luftstroms in Richtung der Kanalmitte, welche beim Referenzventilator
weniger stark ausgepréigt ist. Das Spiralgehduse wird somit besser angestromt, wodurch
weniger Stofiverluste zu erwarten sind. Zusédtzlich wird die Zungengeometrie in der darge-
stellten Schaufelmittenebene nahezu ablésefrei umstromt anstatt unter Ausbildung eines
Riickstromgebietes liberstromt zu werden. Es ergibt sich das bereits dargestellte stabilere
Stromungsverhalten im Auslasskanal mit einem geringeren Turbulenzgrad. Unter Umstén-
den kann die Querbewegung des austretenden Luftstromes jedoch lokal zu einer weiteren
Verringerung des Absolutstromungswinkels fithren, wodurch sich die bereits beschriebene

verlustreiche Mehrfachumkreisung im Spiralgehéduse ergeben kann.

Aufgrund der verbesserten Anstrombedingungen der Spirale sind die sichtbaren Druck-
fluktuationen beim Wirkungsgrad-Ventilator in Abbildung 4.18 weniger intensiv. Im Ver-
gleich zum Referenzventilator sind die Druckschwankungen auf der Zungengeometrie so-
wohl rdumlich kleiner als auch quantitativ schwécher. Im sich an die Zunge anschlieflen-
den Bereich der Spiralgehdusewand sind nur gering ausgeprégte Druckschwankungen in
der dargestellten Groflenordnung zu erkennen. Dies spricht wiederum fiir eine insgesamt
bessere Anstromung des Spiralgehéuses. Die Druckschwankungen auf der hinteren Gehéu-
sewand sind qualitativ vergleichbar mit denen des Referenzventilators mit etwas kleineren
Schwankungsbereichen im hinteren Gehiuseteil. Die Ahnlichkeit in diesem Bereich kann
mit den nur gering ausgeprigten Sekundérstromungen unmittelbar an der Radscheibe
sowohl beim Wirkungsgrad- als auch beim Referenzventilator zusammenhéngen (siehe
Bildausschnitte in Abbildung 4.16). Innerhalb des Laufrades zeigen sich auf der Schau-
felsaugseite deutlich geringere Wechseldriicke als im Referenzventilator, was wiederum in
guter Ubereinstimmung mit der zuvor festgestellten besseren Durchstromung der Schaufel-
kanéle mit kleineren Ablose- und Riickstromgebieten beim Wirkungsgrad-Ventilator steht.

Auf der Schaufelsaugseite sind keine Druckfluktuationen erkennbar.

Das experimentell ermittelte Spektrum des Wirkungsgrad-Ventilators zeigt etwas geringe-
re Schalldriicke bei der Blattfolgefrequenz, welche unmittelbar auf die Wechselkréfte auf
der Gehdusezunge sowie die entsprechende Riickwirkung des Spiralgehéduses auf die Schau-
feln zurtickzufithren sind (vgl. [11, 69]). Im weiteren Sinn kann auch die Interaktion der
Schaufeln mit der asymmetrischen Zustréomung durch den Diisenspalt als Rotor-Stator-
Interaktion aufgefasst werden und zu tonalen Schallanteilen fiihren [11]. Beide Mechanis-
men sind beim Wirkungsgrad-Ventilator weniger stark ausgepréigt, wodurch die reduzier-
ten Pegel bei der BPF erklarbar sind.
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Abbildung 4.18: Darstellung der Druckfluktuationen in den Laufrédern und Spiralgehdusen
der untersuchten Ventilatoren.
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Die im Spektrum erkennbare leichte Verringerung des Breitbandpegels im Bereich von
etwa 1,3 bis 2,3 kHz kann mit unterschiedlichen Gerduschentstehungsmechanismen in
Zusammenhang stehen. Breitbandiger Schall entsteht durch instationdre Druckverteilun-
gen auf den rotierenden sowie feststehenden Fliachen des Ventilators. Diese werden vor
allem durch turbulente Stromungsbedingungen hervorgerufen. In diesem Fall ist insbe-
sondere mit Schallentstehung durch die turbulente Zustrémung aufgrund der Interakti-
on der Hauptstromung mit der Spaltstromung, durch Geschwindigkeitsschwankungen in
der Grenzschicht sowie Grenzschichtablésung, Wirbelbildung und Sekundérstromungen zu
rechnen (vgl. [11, 69]). Des Weiteren kann die turbulente Zustromung der Zungengeome-
trie durch den Nachlauf der Schaufeln neben tonalen auch breitbandigen Schall erzeugen
[69]. Die verringerten sichtbaren Druckfluktuationen auf den Schaufeln des Wirkungsgrad-
Ventilators in Abbildung 4.18 zeigen den Einfluss der geringeren Ablése- und Wirbelgebiete
sowie der reduzierten Sekundérstromungen im Schaufelkanal und kénnen eine Erklarung
fiir den niedrigeren Breitbandpegel sein. Zusétzlich sprechen die geringeren Druckfluk-
tuationen auf der Gehéusewand fiir eine weniger turbulente Zustromung der Spirale, was

zusétzlich den Breitbandpegel reduzieren kann.

Die austretenden Geschwindigkeitsvektoren des Gerdusch-Ventilators in Abbildung 4.16
weisen im Vergleich zum Wirkungsgrad-Ventilator weiter reduzierte Absolutstromungs-
winkel auf. Aufgrund der noch stérker ausgeprigten Querbewegung in Richtung der Ka-
nalmitte besitzen die Austrittsgeschwindigkeiten einen markanten Abwértsdrall, der sich
besonders oberhalb der Spiralgehdusezunge zeigt. Auch in diesem Fall ist wegen der nicht
optimalen Anstromung mit Stoverlusten zu rechnen. Im Gegensatz zum Referenzventila-
tor bleibt jedoch aufgrund der starken Abwértsbewegung das grofie Ablése- und Rezirku-
lationsgebiet hinter der Zunge aus. Stattdessen prallt die Stromung hinter der eigentlichen
Zungengeometrie von der sich anschlieBenden Stofidiffusorwandung ab und bildet ein klei-
nes Wirbelgebiet aus. Durch die nicht ideale Anstromung sind Abléseeffekte an der Zunge
in Richtung der sich 6ffnenden Spirale zu erwarten. Dieser Bereich zeigt sich in Abbildung
4.3 durch eine hohe turbulente kinetische Energie der betroffenen Stromlinien. Weiterhin

ist mit Mehrfachumkreisung im Spiralgehduse und entsprechenden Verlusten zu rechnen.

Die Druckschwankungen im Spiralgehduse des Gerdusch-Ventilators in Abbildung 4.18
passen in dieses Gesamtbild. So sind starke Druckfluktuationen auf der Zungengeometrie
und im anschliefenden Spiralgehdusebereich zu erkennen. Die quantitativ hoheren Wech-
seldriicke auf der Zunge fithren zu den erhéhten Schalldruckpegeln bei der Blattfolgefre-
quenz im experimentell ermittelten Spektrum. Die insgesamt turbulentere Zustromung
zur Spirale aufgrund der aerodynamisch schlechteren Stromungsbedingungen innerhalb
der Schaufelkanéile sowie die Wirbelgebiete unterhalb der Zunge koénnen eine mégliche Ur-

sache fiir den gestiegenen Breitbandpegel um den Bereich der Blattfolgefrequenz liefern.
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Die umlaufenden Druckschwankungen an der hinteren Geh&usewand sind im Vergleich
zu den anderen Ventilatoren stirker ausgepréigt, was auf die auffallenden Sekundérstro-
mungen im Schaufelkanal des Gerdusch-Ventilators im Bereich der Radscheibe nah der
Austrittskante, die mit der Radseitenstromung interagieren (siehe Ausschnitt Abbildung
4.16), zurtickgefithrt werden kann. Auf der Schaufelsaugseite ist die Intensitdt der Druck-
schwankungen vergleichbar zum Referenzventilator. Jedoch zeigen sich im dargestellten
Druckbereich auch auf der Schaufeldruckseite leichte Schwankungen. Aufgrund der insge-
samt schlechteren Durchstromung des Gerdusch-Ventilators ist daher mit einer erhéhten
breitbandigen Schallabstrahlung durch die zuvor beschriebenen Mechanismen der insta-
tiondren Druckverteilungen zu rechnen, die sich auch in den experimentellen Spektren im

hoheren Frequenzbereich zeigt.
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Kapitel 5

Schlussfolgerungen und Ausblick

5.1 Schlussfolgerungen

Die aufwendige Verbesserung von Ventilatoren mithilfe experimenteller Untersuchungen
und Parameterstudien ist in den vergangenen Jahren mehr und mehr numerischen Si-
mulationen und rechnergestiitzten Optimierungsalgorithmen gewichen. Die hohen Kosten
sowie der zeitliche Aufwand des Prototypenbaus kénnen somit deutlich reduziert und der
oftmals ins Leere fithrende Ansatz der Versuch-und-Irrtum-Optimierung einzelner Para-
meter durch effiziente Strategien ersetzt werden. Anstatt die Geometrie der Schaufeln
sowie der Schaufelkanéle von Ventilatoren mit empirisch oder semi-empirisch ermittelten
Zusammenhéngen festzulegen und anschlieBend deren Auswirkung auf das Strémungs-
feld zu untersuchen, kann der Auslegungsprozess auf geeignete Weise mit verschiedenen
numerischen Methoden gekoppelt werden. Somit wird eine zielgerichtete und schnelle Un-

tersuchung zahlreicher Varianten ermoglicht.

In dieser Arbeit ist die Methode der inversen Auslegung in Verbindung mit einem evolu-
tiondren Algorithmus genutzt worden, um die aerodynamischen und aeroakustischen Ei-
genschaften eines Radialventilators mit rickwarts-gekriimmten Schaufeln zu verbessern.
Die inverse Methode kehrt die klassische Auslegungsstrategie von Strémungsmaschinen
um. So kann mithilfe der konkreten Vorgabe der Belastungsverteilung auf den Schaufeln
bereits im Vorfeld Einfluss auf das dreidimensionale Stromungsgebiet im Schaufelkanal
genommen und spezielle Anforderungen wie Sekundérstromungsneigung oder Schallab-
strahlung beriicksichtigt werden. Die Schaufelform wird im Auslegungsprozess iterativ an
das entsprechende Stromungsgebiet angepasst. Aufbauend auf einem invers ausgelegten
Referenzlaufrad fiir einen typischen Betriebspunkt eines Radialventilators sind in zwei un-
abhéngigen Optimierungsdurchldufen unter Verwendung des evolutiondren Algorithmus
NSGA-II je 2500 Varianten numerisch berechnet worden. Jeweils ein vielversprechender
Kandidat wurde aus der Menge der Pareto-optimalen Losungen ausgewéhlt und anschlie-
Bend numerisch sowie experimentell betrachtet. Auf diese Weise soll der Einfluss der oft
als gegensétzlich angesehenen ZielgroBlen des hohen Wirkungsgrades und der niedrigen

Schallabstrahlung in Bezug auf die berechneten Schaufelgeometrien untersucht werden.
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Zur Bestimmung der aerodynamischen Leistungsfahigkeit ist ein Norm-Kammerprifstand
nach DIN EN ISO 5801 genutzt worden, mit welchem das Kennlinienverhalten der zu prii-
fenden Ventilatoren festgestellt werden kann. Die aeroakustischen Untersuchungen sind
mit der Kanal-Methode nach DIN EN ISO 5136 durchgefiihrt worden. Mithilfe von drei
iiber den Umfang des Messkanals verteilten Prézisionsmikrofonen der Klasse 1 ist somit
die von den Ventilatoren in den Auslasskanal abgegebene Schallleistung im anwendungsbe-
zogenen Einbauzustand fiir die Ventilatorbestpunkte sowie im Uberlastbereich gemessen
worden. Zur Unterdriickung turbulenter Druckschwankungen, die dem eigentlichen Schall-
druck innerhalb des Messkanals stromungsbedingt iberlagert sind, werden die Mikrofone

in speziellen Schlitzrohrsonden platziert.

Die numerischen Strémungssimulationen sind mit der kommerziellen Software Simcenter
Star CCM+ durchgefiihrt worden. So konnten die integralen Werte Druckaufbau, Rotor-
drehmoment und Wirkungsgrad fiir die Ventilatorbestpunkte bestimmt werden. Mithil-
fe der instationdren Reynolds-gemittelten Navier-Stokes-Gleichungen (URANS) und dem
k-w SST Modell zur Handhabung des turbulenten Stromungsfeldes wurde die Ventila-
tordurchstromung abgebildet und die Interaktion des Laufrades mit den Statorelementen

untersucht.

Fir die Optimierungen wurden sieben Auslegungsvariablen festgelegt, welche die Schau-
felbelastung zwischen Eintritts- und Austrittskante sowie zwischen Rad- und Deckscheibe
beschreiben. Dabei wurde die iiber die Austrittskante gemittelte normierte spezifische For-
derarbeit, die beim inversen Verfahren als Hauptauslegungsvariable dient, konstant gehal-
ten, um die Leistungsfdhigkeit der Ventilatoren zu gewéahrleisten. Die Meridionalgeometrie,
die Schaufelanzahl, Schaufeldicke sowie betriebliche Parameter wie die Antriebsdrehzahl
und der Fordervolumenstrom blieben im Prozess unverdndert. Fiir die Optimierung mit
dem Ziel des hohen Wirkungsgrades sind als Zielgrélen der Gesamtprofilverlustbeiwert so-
wie der Sekundarstromungsbeiwert gewéhlt worden. Eine Minimierung beider Zielgréflen
soll durch Verringerung der stromungsinduzierten Verluste zu einer Erh6hung des Gesamt-
wirkungsgrades fithren. Bei der Optimierung mit dem Ziel der niedrigen Schallabstrahlung
ist als ZielgroBe zum einen die Gesamtschallabstrahlung bei der Blattfolgefrequenz, be-
stehend aus Monopol- und Dipolschallquellen, in einem Abstand von einem Meter zur
Schaufeleintrittskante in radialer Richtung genutzt worden. Zum anderen wurde, um die
Leistungsfiahigkeit durch die Optimierung der Gerduschemission méglichst wenig zu beein-
flussen, ebenfalls der Gesamtprofilverlustbeiwert als Zielgréfie genutzt. Die Berechnung der
Gesamtschallabstrahlung basiert auf der Formulierung 1A von Farassat, als eine spezielle
Losung der Ffowes Williams-Hawkings Gleichung fiir Oberflachenquellterme in ausschlief3-

lich subsonischen Strémungen.

151



Der fiir die weiteren Untersuchungen ausgewéhlte Losungskandidat der Wirkungsgradopti-
mierung (Wirkungsgrad-Ventilator genannt) zeigt gegeniiber dem Referenzventilator eine
héhere Schaufelbelastung in Richtung der Schaufeleinstrittskante an der Deckscheibe. Im
Bereich der Radscheibe ist die Belastung dagegen in Richtung der Schaufelaustrittskante
verschoben. Dieses Verhalten ist in guter Ubereinstimmung mit der Theorie sowie Unter-
suchungen von M. Zangeneh et al. zur Unterdriickung von Sekundérstromungen im Schau-
felkanal und Sicherstellung einer gleichméafigen Abstrémung aus dem Laufrad [77, 97]. Die
sich einstellende Schaufelbelastungsverteilung senkt den Unterschied des reduzierten sta-
tischen Druckkoeffizienten iiber die Schaufelspannweite, sodass der Sekundérstromungs-
beiwert um 31,8 % reduziert wurde. Zusétzlich konnte der Gesamtprofilverlustbeiwert
um 2,7 % gegeniiber dem Referenzventilator verringert werden. Die numerisch bestimmte
Schallabstrahlung blieb dabei nahezu unveridndert. Die resultierende Schaufelbelastungs-
verteilung fiihrt zu einer insgesamt rdumlich etwas weniger gekriimmten Schaufel im Ver-
gleich zur Referenz. Der Schaufelwinkelverlauf ist bis kurz vor der Schaufelaustrittskante
gleichméfliger mit einer geringeren Variation iiber die Spannweite. Die Austrittskante zeigt
dagegen stark unterschiedliche Winkel an der Rad- bzw. Deckscheibe. Dieses Verhalten
resultiert aus einer leichten Variation der normierten spezifischen Forderarbeit iiber der

Schaufelaustrittskante, welche sich durch die Optimierungsziele ergibt.

Beim Losungskandidat der Gerduschoptimierung (Gerdusch-Ventilator genannt) zeigt sich
eine sowohl an der Rad- als auch an der Deckscheibe in Richtung der Schaufeleintrittskante
verlagerte Belastungsverteilung. In diesem Fall stellte der Sekundéarstromungsbeiwert kei-
ne spezifizierte Zielgrofe dar, womit die resultierende Schaufelbelastung im Rahmen der
Sekundarstromungstheorie erklarbar ist (vgl. [97]). Weiterhin zeigten Gerduschoptimie-
rungen an Axialventilatoren vergleichbare Schaufelbelastungsverteilungen mit einer hohen
Last an der Eintrittskante [77]. Die Optimierungen fiihrten zu einer numerisch bestimmten
Pegelreduzierung bei der Blattfolgefrequenz um 1,4 dB bei einer gleichzeitigen Verringe-
rung des Gesamtprofilverlustbeiwertes um 2,4 %. Der Sekundéarstromungsbeiwert erhohte
sich um 24,4 %. Der evolutionédre Algorithmus neigte im Optimierungsprozess durch die ge-
wahlten Auslegungsparameter in Verbindung mit den Zielgréflen zu einer grofien Variation
der normierten spezifischen Forderarbeit iiber die Schaufelaustrittskante. Der Gerdusch-
Ventilator als Pareto-Optimum nahm in der Folge den maximal spezifizierten Wert an.
Die resultierende Schaufelgeometrie weist, durch einen iiber die Spannweite stark variie-
renden Schaufelwinkel, eine deutlich ausgepréigtere raumliche Kriimmung gegeniiber der
Referenzschaufel auf. Weiterhin fallt der Schaufelwinkel nah der Radscheibe ab etwa 80 %
der Schaufelldnge stark ab.
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Die experimentellen Untersuchungen der aerodynamischen Leistungscharakteristika zei-
gen eine gute Ubereinstimmung mit dem vom Inverse Design Solver bestimmten Trend
der Optimierungen. So erreicht der Wirkungsgrad-Ventilator im Bestpunkt einen stati-
schen Wirkungsgrad von (70,0 £ 2,1) %P (Prozentpunkte) bei einem statischen Druck-
aufbau von (623,1 £ 1,6) Pa gegeniiber dem Referenzventilator mit (63,4 + 1,9) %P
bzw. (569,7 + 1,5) Pa. Der Wirkungsgrad-Ventilator weist weiterhin iiber den gesamten
zusétzlich um 6,7 % erweiterten Betriebsbereich hohere Wirkungsgrade auf. Auch das aero-
dynamische Ziel einer konstanten Leistungscharakteristik der Gerduschoptimierung konn-
te erreicht werden. Der Gerausch-Ventilator erreicht im Bestpunkt einen statischen Wir-
kungsgrad von (62,8+1,9) %P sowie einen statischen Druckaufbau von (566, 1+1,5) Pa
und zeigt somit annédhernd identische Eigenschaften im Vergleich zur Referenz. Der Be-

triebsbereich konnte in diesem Fall um 2,9 % erweitert werden.

Im Hinblick auf die aeroakustischen Eigenschaften kann der von der Numerik bestimmte
Trend in den Experimenten nicht bestatigt werden. So weist der Wirkungsgrad-Ventilator
im Rahmen der zu erwartenden Unsicherheiten iiber einen weiten Frequenzbereich d&hnliche
Schalldruckpegel im Vergleich zum Referenzventilator auf. Der Schalldruck- bzw. Schall-
leistungspegel bei der Blattfolgefrequenz (BPF) bei 487,5 Hz konnte um 2,3 dB reduziert
werden, was ebenfalls den Pegel des entsprechenden Terzbandes senkt und im Optimie-
rungsprozess bzw. vom Inverse Design Solver nicht erkannt wurde. Weiterhin konnten
die Terzbandpegel im mittleren Frequenzbereich reduziert werden, was sich ebenso in ei-
ner Vergleichsmessung im Uberlastbereich zeigt. Der Gerdusch-Ventilator weist annihernd
iiber den gesamten untersuchten Frequenzbereich erhohte Schalldruckpegel auf. Insbeson-
dere um die Blattfolgefrequenz zeigen sich deutliche Pegelerh6hungen um bis zu 3,1 dB.
Der Schalldruckpegel bei der BPF ist um 1,4 dB erhoht, was im Widerspruch zu den Op-
timierungsergebnissen steht. Auch im mittleren bis hohen Frequenzbereich sind die Pegel
im Vergleich zum Referenzventilator gestiegen. Die hoheren Pegelverldufe zeigen sich hier-
bei ebenfalls im Uberlastbereich. Eine mogliche Erklirung fiir die Diskrepanz zwischen
den numerisch und experimentell bestimmten Ventilatorgerduschen ist, dass der Ffow-
cs Williams-Hawkings Ansatz eine Schallabstrahlung in das akustische Freifeld annimmt.
Jegliche Rotor-Stator-Interaktionen sowie Effekte wie Beugung, Brechung und Reflexion

bleiben unbericksichtigt.

Die im Anschluss durchgefiihrten numerischen Strémungssimulationen fiir die Ventila-
torbestpunkte geben sowohl Hinweise zur Erkldrung der aerodynamischen als auch der
aeroakustischen Eigenschaften der untersuchten Laufrédder. Die integralen Werte Drehmo-
ment, Druckaufbau und Wirkungsgrad zeigten im Rahmen der in numerischen Simulatio-
nen zu erwartenden Unsicherheiten eine gute Ubereinstimmung mit den experimentellen
Daten. Aufgrund des idealisierten Modells ohne Leckageverluste sowie mechanische Rei-
bung in den Lagerungen, wird der Druckaufbau insgesamt etwas zu hoch und das Rotor-

drehmoment etwas zu niedrig bestimmt.
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Der allgemeine Trend der Optimierungen sowie der Experimente kann dennoch bestétigt
werden. So erreicht der Wirkungsgrad-Ventilator einen merklich héheren Druckaufbau
sowie Wirkungsgrad, wihrend der Referenz- und Gerdusch-Ventilator dhnliche Werte auf-

weisen.

In den Simulationen zeigt sich, dass die Statorelemente wesentlichen Einfluss auf die Quali-
tét der Laufraddurchstromung sowie der Abstromung aus den Schaufelkanédlen und damit
auf die Aerodynamik und Akustik haben. Dieser Einfluss kann mit der Methode der in-
versen Auslegung und dem genutzten Aeroakustikansatz im direkten Optimierungsverfah-
ren momentan nicht vollstdndig beriicksichtigt werden. Insbesondere die Strémung durch
den betrieblich notwendigen Diisenspalt hat sich als besonderer Faktor herausgestellt.
Nach Pfleiderer ist der Einfluss des Spaltstroms gerade bei radialen Arbeitsmaschinen mit
Deckscheiben besonders ausgepragt, da die Ablosegefahr der betriebsbedingt verzégerten
Stromung in den Schaufelkandlen durch die Spaltstromung steigt. Da die Strémung durch
den Diisenspalt desweiteren eine Umfangskomponente besitzt, die sich auf die Haupstro-
mung tbertragt, kann die Stromung am Laufradeintritt mitunter nicht ldnger als drall-
frei angenommen werden. Aus der Euler Stromungsmaschinenhauptgleichung ergibt sich
demnach eine Verringerung der spezifischen Férderarbeit, welche im Auslegungs- und Op-
timierungsprozess unberiicksichtigt bleibt (vgl. [12]). Die Interaktion der Spalt- mit der
Hauptstromung fiihrt im untersuchten Fall zu einer lokalen Fehlanstrémung der Schau-
feln und in der Folge zu unterschiedlich stark ausgebildeten Ablése- und Wirbelgebieten
mit partieller Riickstréomung in den Schaufelkanédlen. Diese sind beim Gerdusch-Ventilator
am starksten und beim Wirkungsgrad-Ventilator am geringsten ausgepriagt. Eine Mog-
lichkeit der Beriicksichtigung kénnte der Parameter DRV TR liefern, welcher in dieser
Arbeit zu Null gesetzt wurde. Dieser legt die Vorbelastung der Schaufeleintrittskante fest
und kann dazu dienen, den Anstellwinkel der Zustrémung zu variieren. Weiterhin kénnten
so der Bestpunkt- sowie der Auslegungspunktvolumenstrom angenédhert werden. Da die
Interaktion der Spalt- mit der Hauptstrémung jedoch im Zuge der direkten Optimierungs-
strategie unberiicksichtigt bleibt, kann diese nicht verwendet werden, um den Einfluss der
Statorelemente in die Optimierung einzubeziehen. Einen Losungsansatz kénnten im Pro-
grammpaket TURBOdesign Suite verfigbare Optimierungsstrategien mithilfe von Design
of Experiments und Response Surface Methoden bieten, deren Nutzung jedoch mit einem
hoheren Zeit- und Ressourcenaufwand beziiglich der Hard- und Software einhergeht und
entsprechend beriicksichtigt werden muss. Da in diesem Fall CFD-Simulationen Teil der

Optimierung sind, kénnte der Effekt der Spaltstromung mit betrachtet werden.

Ein weiteres nicht zu vernachléssigendes Statorelement stellt das Spiralgehduse mit der
Zungengeometrie dar. Wie die zuvor beschriebene Spaltstromung wird auch das Spiral-
gehduse lediglich bei der Vorauslegung der Hauptabmessungen und Bestimmung der zur
Auslegung notwendigen Parameter wie Minderleistungsfaktoren, inneren Wirkungsgraden

oder Reaktionsgraden beriicksichtigt.
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Die Rotor-Stator-Interaktion des Laufrades mit der Spiralgehdusezunge und die damit
verbundenen aerodynamischen sowie aeroakustischen Effekte, welche bei dieser Ventila-
torbauart von entscheidender Bedeutung sind, werden beim direkten Optimierungsansatz
nicht betrachtet. In den Simulationen zeigte sich eine durch die beschriebenen Ablése- und
Sekundéarstromungsgebiete in den Schaufelkanélen bedingte ungleichméfiige Abstrémung

aus den Laufradern.

Beim Gerédusch-Ventilator stromt die austretende Luft unter einem grofien Winkel in Rich-
tung der Spiralgehédusemitte aus dem Laufrad und trifft ungleichférmig sowie nicht opti-
mal auf die Spiralgehdusezunge. Dabei entstehen sowohl Stofiverluste und Ablosegebiete,
welche die Druckriickgewinnung der Spirale mindern, als auch Schallquellen mit Dipolcha-
rakter. Die qualitative Intensitét der Druckfluktuationen auf den Spiralgeh&duseoberflichen

zeigt sich daher in den Simulationen beim Gerausch-Ventilator am ausgepragtesten.

Der austretende Luftstrom aus dem Referenzventilator weist einen weniger starken Drall
in Richtung der Gehdusemitte auf, ist aber insgesamt instabiler, was sich ebenfalls im
Turbulenzgrad innerhalb des Auslasskanals zeigt. Urséchlich ist die anndhernd frontale
Anstromung des Spiralgehduses mit der Ausbildung eines grofien Ablose- und Rezirkulati-
onsgebietes hinter der Zungengeometrie im sich anschlieenden Stofidiffusor. Auch in die-
sem Fall kommt es zu Stoflverlusten und einer Verringerung der Druckriickgewinnung sowie
zu Schallquellen auf der Zunge. Da jedoch die Riickwirkung der Rotor-Stator-Interaktion
auf die Schaufeln durch den tiberhohten Absolutstromungswinkel am Laufradaustritt des
Referenzventilators kleiner ist als beim Gerédusch-Ventilator, ist die Schallentstehung etwas
geringer, was sich ebenfalls in der Darstellung der Druckschwankungen zeigt. Zusétzlich
kann es beim Gerdusch-Ventilator zu einer verlustreichen Mehrfachumstrémung der Spi-

rale kommen, was beim Referenzventilator unwahrscheinlich ist.

Beim Wirkungsgrad-Ventilator zeigt sich eine nur gering ausgepriagte Geschwindigkeits-
komponente in Richtung der Spiralgehdusemitte. Die austretende Luft trifft optimal auf
die Spiralgehdusezunge und bildet nahezu keinerlei Ablosegebiete aus. Die Zunge wird
daher umstréomt, anstatt in Richtung des Auslasses oder in die Spiralkontur {iberstromt
zu werden, wie es sich bei den anderen Laufréddern zeigt. Es ist mit nur gering ausgeprag-
ten Stofiverlusten zu rechnen, was die gesteigerte Leistungsfahigkeit des Wirkungsgrad-
Ventilators erklart. Auch die Druckfluktuationen auf den Spiralgehéuseoberflachen sowie
den Schaufeln lassen eine verringerte Schallentstehung durch die Rotor-Stator-Interaktion
vermuten, wodurch die geringeren Schalldruckpegel bei der Blattfolgefrequenz sowie im

mittleren Frequenzbereich resultieren kénnen.

155



5.2 Ausblick

Aus den Ergebnissen der numerischen Stromungssimulationen ldsst sich folgern, dass die
Interaktion der individuellen Laufradabstromung mit der Spiralgehdusezunge und dem
sich anschliefenden Stofidiffusor die Leistungscharakteristika wesentlich beeinflusst. So
zeigt der Gerdusch-Ventilator trotz der deutlich ungiinstigeren Stromungsverhéltnisse in-
nerhalb der Schaufelkanéle und des schlechten Abstromverhaltens anndhernd gleich gute
Ergebnisse wie der Referenzventilator in Hinblick auf die Aerodynamik. Die wahrschein-
lichste Erklarung dafiir liefert die stromungsmechanisch bessere Umstromung der Spiral-
gehdusezunge ohne Ablosung am Stofidiffusor. In weiteren Forschungsprojekten kann der
Einfluss des Stofidiffusors untersucht werden. Bei einem konstanten Abstromverhalten oh-
ne Verwendung des vorhandenen Stofldiffusors konnte die aerodynamische Leistungsfa-
higkeit des Referenzventilators steigen, da die Ablése- und Rezirkulationsgebiete hinter
der Zunge verschwianden. Gleichzeitig ware ein leichter Riickgang des Breitbandpegels zu
erwarten. In diesem Zuge ist mit einer Verringerung der aerodynamischen Leistungsfihig-
keit des Gerdusch-Ventilators zu rechnen, da die Stofiverluste an der Spiralgeh&usezunge
erh6ht wiirden, was wiederum zu einer weiteren Steigerung der Schalldruckpegel fithren
kénnte. Da die Anstréomung der Spiralgehdusekontur beim Wirkungsgrad-Ventilator anné-
hernd ideal ist, ist in diesem Fall von einem geringen Einfluss des Stofldiffusors auszugehen.
Bei einer Ausfiihrung des Spiralgehduses ohne Stofidiffusor kann jedoch eine Auswirkung
auf die Stromung durch den Diisenspalt nicht génzlich ausgeschlossen werden. Da diese
die Laufraddurchstrémung und in der Folge die Anstromung der Spirale wesentlich beein-
flusst, kann ein konstantes Stromungsverhalten durch Entfernen des Stofidiffusors nicht
ohne weiteres angenommen werden. Der Einfluss der Formgebung des Diffusors und des
Auslasskanals auf die Stromung durch den Diisenspalt und mithin der aerodynamischen
und aeroakustischen Eigenschaften des Ventilators bieten somit Raum fiir weitere lohnen-

de Forschungsarbeiten.

Die untersuchten Laufrdder wurden in einem logarithmischen Spiralgehduse mit Recht-
eckquerschnitt und einem Offnungswinkel von 6° betrieben. Der optimale Offnungswinkel
variiert jedoch in Abhéngigkeit von den Strémungsgeschwindigkeiten am Laufradaustritt.
Bei der Nutzung individuell angepasster Spiralgehdusekonturen ist mit einer insgesam-
ten Verbesserung sowohl der aerodynamischen als auch der aeroakustischen Eigenschaften
aller drei Laufréder zu rechnen. Weiterhin ist das Verhéltnis der Spiralgehduse- zur Lauf-
radbreite im hier untersuchten Fall mit 4,6 relativ grof}, was zu weiteren Verlusten fiithrt.
Nach Bommes und Grundmann sollte das Verhéltnis bei 2 bis 4 bzw. 2 bis 3 liegen [8, 9].

Die Ergebnisse der Optimierungen haben gezeigt, dass eine geringe Schallabstrahlung als
ZielgroBe ohne die Beriicksichtigung von Sekundérstromungen zu einer hohen Belastung
an der Schaufeleintrittskante sowohl im Deck- als auch im Radscheibenbereich fiihrt. Eine

mogliche Erklarung dafiir konnten sich daraus ergebende reduzierte Schallquellen durch
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Hinterkantenldrm und den Nachlauf der Schaufeln liefern. Gleichzeitig resultiert die Belas-
tungsverteilung in Kombination mit der groflen Variation der normierten spezifischen For-
derarbeit iiber die Austrittskante jedoch in eine unstetige und stark raumlich gekriimmte
Schaufel beim Gerédusch-Ventilator, worunter die Qualitdt der Schaufeldurchstromung lei-
det. Die Interaktion mit der Stromung durch den Diisenspalt und die daraus entstehenden
Ablosegebiete erschweren die Bewertung der resultierenden Schaufelgeometrie zusétzlich.
Die beschriebene Schaufelbelastungsverteilung wurde von M. Zangeneh et al. im Hinblick
auf die Entstehung von Sekundérstrémungen als nicht-optimaler Fall angenommen und
untersucht [97]. Hierbei zeigte sich, dass das Stromungsverhalten im Hinblick auf eine
gleichméfliige Abstrémung sowie Sekundarstromungsneigung in diesem Fall durch eine An-
stellung der Schaufelhinterkante deutlich verbessert werden kann. Die Schaufel wird dabei
im Bereich der Deckscheibe entgegen der Drehrichtung des Laufrades angestellt. Diese
Mafinahme fiihrt analog zur Belastungsverteilung beim Wirkungsgrad-Ventilator zu einer
Verringerung des reduzierten statischen Druckkoeffizienten und einem kleineren Sekun-
dérstromungsbeiwert (vgl. [97]). Somit kann die nicht-ideale Belastungsverteilung, welche
sich durch das Ziel der geringen Schallabstrahlung ergibt, ausgeglichen und die Qualitdt
der Laufraddurchstromung beim Gerdusch-Ventilator insgesamt verbessert werden. Fiir
weitere Optimierungen ist daher die Beriicksichtigung einer Schaufelanstellung iiber die
Option des Stacking in TURBOdesign 1 sinnvoll und sollte als Optimierungsparameter
hinzugefiigt werden. Des Weiteren kénnte somit die sich ergebende Variation der normier-
ten spezifischen Forderarbeit iiber der Schaufelaustrittskante ausgeglichen werden, die sich
bei beiden Optimierungen unterschiedlich ausgepriagt gezeigt hat. Andernfalls ist eine ma-
nuelle Verringerung der Minimum-Maximum Grenzen dieses Parameters zu erwégen, um

verzerrte Schaufelgeometrien zu vermeiden.

Weitere Verbesserungsmoglichkeiten, die jedoch alle untersuchten Laufrider betreffen, be-
stehen in der Ausfithrung der Laufradnabe sowie der Schaufeleintrittskante. Die Eintritts-
kante erstreckt sich im Bereich der Radscheibe weit in Richtung der Nabe, was einer
besseren Fithrung der Strémung dienen soll. Durch die lange Ausfiihrung ist jedoch mit
Verlusten zu rechnen, die durch den Nutzen der besseren Fiihrung gegebenenfalls nicht
ausgeglichen werden. Weiterhin 16st die in das Laufrad eintretende Luft an der aus Fes-
tigkeitsgrinden relativ grof3 und stromungsmechanisch nicht ideal ausgefithrten Nabe teil-
weise ab. Dadurch trifft die Schaufeleintrittskante auf einen instationdren Bereich, was zu
zusitzlichen Verlusten und Schallentstehung fiihren kann. Uber eine entsprechende Option
kann der Winkel, den die Schaufeleintrittskante mit der Radscheibe bildet, wihrend der
Vorauslegung in TDPre festgelegt werden. Ublicherweise betrigt dieser Winkel bei ein-
fachen Radialventilatoren 90°. Weiterhin kénnte die stromlinienférmige Ausfithrung der

Laufradnabe zu einer Verringerung der Ablésung in diesem Bereich fithren.
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Die Ergebnisse der Arbeit zeigen, dass ein hoherer Wirkungsgrad nicht zwangslaufig mit ei-
ner erhéhten Schallabstrahlung einhergeht. Eine Verbesserung der Laufraddurchstrémung
mit geringen Ablése- und Riickstréomgebieten kann sowohl die aerodynamische Leistungs-
fahigkeit steigern, als auch die Schallabstrahlung verringern. Es zeigt sich jedoch ebenfalls,
dass die komplexe Interaktion der Laufradstromung mit den Statorelementen bei diesem
Ventilatortyp von weitreichender Bedeutung sowohl fiir die Aerodynamik als auch fir die
Aeroakustik ist und mit der direkten Optimierungsstrategie nicht in Génze abgebildet

werden kann.

Es ist daher ein indirekter Optimierungsansatz bestehend aus der Inversen Auslegung in
Verbindung mit Design of Experiments, CFD-Simulationen und evolutiondren Algorith-
men zu empfehlen, um die Rotor-Stator-Interaktion zu beriicksichtigen. Zur Reduzierung
des zeitlichen Aufwands bei der indirekten Optimierungsstrategie sind Response Surface
Methoden zu erwégen. Der genutzte evolutiondre Algorithmus kann in diesem Fall die
Optimierung auf der polynomisch gebildeten Antwortflache durchfithren, die eine Appro-
ximation der zugrundeliegenden Systemgleichungen darstellt. Somit muss nicht fiir jeden
Losungskandidaten erneut das inverse Auslegungsverfahren durchlaufen werden. Weiterhin
kénnten somit auch Betriebspunkte jenseits des Auslegungspunktes in die Optimierungen
eingeschlossen werden. Wenn aus Zeit oder Kostengriinden weiterhin der direkte Optimie-
rungsansatz verfolgt werden soll, sollte der Ventilator isoliert betrachtet werden, um einen
Einfluss der Rotor-Stator-Interaktion weitestgehend auszuschlieBen. Es ist davon auszu-
gehen, dass die numerischen Ergebnisse des genutzten Ffowcs Williams-Hawkings Ansatz
in diesem Fall bessere Ubereinstimmung mit experimentellen Daten aufweisen. Des Weite-
ren ist es empfehlenswert, bei der Nutzung des direkten Optimierungsansatzes von einem
bereits gut ausgelegten und numerisch validierten Ventilatormodell zu starten, um die
Zuverlassigkeit des evolutionédren Algorithmus bei der Suche nach den Pareto-optimalen

Losungen zu erhohen.

In einem fortlaufenden Verbesserungsprozess des Ventilatorpriifstandes ist ein Austausch
der derzeit genutzten Lagerung der Antriebswelle zu erwéagen. Die verwendeten Kugella-
ger rufen ein hohes Leermoment hervor, welches in den Untersuchungen zur Bestimmung
des Wirkungsgrades beriicksichtigt werden muss. Gleit- oder Magnetlager kénnen, in Ver-
bindung mit einem Drehmomentsensor fiir einen kleineren Messbereich, zur Verringerung
der Unsicherheiten bei den aerodynamischen Messungen fithren und damit die allgemeine
Giite der experimentellen Untersuchungen verbessern. Des Weiteren konnen die momen-
tan genutzten Lager zur Erhéhung des Antriebsgerdusches beitragen sowie die gemessenen
Peaks im hohen Frequenzbereich hervorrufen. Der Einfluss beider Effekte kénnte ebenfalls

mit der kontinuierlichen Weiterentwicklung des Messaufbaus verringert werden.

158



Zusammenfassend zeigen die Ergebnisse der Arbeit, dass die Optimierung mithilfe der in-
versen Auslegung in einer direkten Optimierungsstrategie den Wirkungsgrad eines Radi-
alventilators sowie die allgemeinen aerodynamischen Eigenschaften zielfithrend verbessern
kann. In diesem Zusammenhang ist ebenfalls eine Reduzierung der akustischen Schallab-
strahlung moglich. Als besondere Einflussgréfien haben sich jedoch Statorelemente wie das
Spiralgehduse mit der Zungengeometrie und die Einlaufdiise herausgestellt, die im Zuge
des direkten Optimierungsansatzes derzeit nicht beriicksichtigt werden kénnen. Da diese
insbesondere die akustischen Eigenschaften des untersuchten Ventilatortyps mafigeblich
beeinflussen, ist die aeroakustische Optimierung in diesem untersuchten Fall nicht ziel-
fithrend. Es ist daher zur Verbesserung der Schallabstrahlung ein numerisch und zeitlich
aufwendigerer Optimierungsansatz inklusive Simulationen oder eine isolierte Betrachtung

des Laufrades zu empfehlen.
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Ts_Anzahl (Satz je Antrieb)
Typenschild
Sachnummer 1. Typenschild

: 101.1259527401.0001X08
i |

1 2700

:B5

TJa

1 001

1 2700

: .75

: 50

151

: 230/400 Dreieck/Stern
:3,50/2,00
: 0,86
:Fi54
:0/0

1 =20

140

: 1 Satz Typenschilder
: Deutsch / Laser Mirosta
: 01818686.15
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A.2 Datenblatt des Frequenzumrichters

Produkt-Information EURODRIVE

Hinweis
Beachten Sie bitte, dass die nachfolgenden Daten miéglicherweise unvollstindig sind.
Bei einer Ersatzteilbestellung geben Sie bitte die komplette Seriennummer an.

Katalogbezeichnung
MOVITRAC MCOTB0003-2B1-4-00

Produktdaten

Baugréite 08
Gerateausfihrung : Standardausflhrung
Integrierter Netzfilter : Kategorie C1
MNetznennspannung [V] D 1x200-240 +/- 10%
MNetznennstrom [A] :9.9
MNetznennfrequenz [Hz] : 50-60 +/- 5%
Ausgangsnennleistung [kW] 10,75
Ausgangsnennleistung [HP] 11,00
Ausgangsspannung [V] : 3 x 0-U/Netz
Ausgangsnennstrom [A] 14,20
Drehzahloereich [1/min] : 0-5500
Umgebungstemperatur [*C] 1 =10...450
Schutzart IP : 20
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A.3 Direktantrieb am Akustikpriifstand

A "@‘, @
CINE

=k

Darstellung des genutzten Direktantriebs am Akustikpriifstand.
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A.4 Datenblatt des Drehmomentsensors

Technische Daten

Mechanische Grunddaten
Messhereich N-m 0.5 ... 1 000 Linearitatsabwedchung

Renndrehmoment Mae N-mi 0.5 ...1000 elnschiesslich Hysterese % F50 <202
Mechanische Oberistharkelt Ausgangssignal VDT 0.5

Gebrauchsdrehmoment 1,5 1 Mum bl M (Mennkenmaert) VDT 5

Grenzdrehmoment 1,5 % Man Lastwiderstand k01 =10
‘winkel-/Drehzahimeassung Imipulses Ta3IE0, Temperatureinfiuss auf den Mullpunkt | % FSO0™C <015

{Ausfihrung OA, HA RA, RALY Umdr. B0 " wersetzt, TTL Temperatureinfiuss suf den Kennwert | % FSO0™C <015
Nenndrehzahl Kontrollsignal % 100 0,2

<18 N-m 1/miln 12 000 100 % Kontrolleingang VI "Bn" 5..30

20 .. 160 K-m 1/min 9 000 “Aust 0.2

250 .. 1 000 K-m 1/min 7 000 Betriebstemnmperaturberaich "C 10 ... &0

Ausfohrung A, Ha, RA, RAL 1/miln 7 000 {Menntemperaturbensich)

{Drehwinkelmessung) Gebrauchstemperaturbereich "C 0..70
Gehdusematertal Al, elodart Lagertemperaturbereich "C -25 .. B0
Schutzart P40 Elektrischer Anschluss 12-pal.

Elnbawstecker
Allgemeine elekirische Daten Spelsespannung VDT 11 .26
Grenzfrequenz -3 dB kHz 3 Letstungsaufnahme w <1
Ganaulghettsklasse 02
Abmassungen O
Drehmomentsensor mit Wellenanschluss und inkegriertem 21

Gehiussunterbaw, Ausfihrung RAL
* Diese Ausfihrung mit rotierender Welle kann sehr gut zur
Funktionskontrolle bei Schwenkvorgingen oder bei rotie-

renden Uberwachungsoperationen eingesetzt werden @%\I
+ Die Einbaulage ist beliebig. Der Einsatz ist sowohl fiir Rechis- iy \I‘:‘_\‘ff"’
und Linksmomente als auch fir statische und dynamische & o E .
- T
Beanspruchung maglich .
» Sensoren der Ausfiibrung RAU werden grundsitzlich mit = HI= 1
Drehwinkelmessung geliefert I [4Gre
D
a
Tabelle Ausfuhrung RAL {mit Drehwinkelmessung)
Messbe- fau Audal- | Radial-
Typ raich A B C u} E H al J L M H o — last last
N-m g6 g N max. | N max.
A502A000RAL 1 ) 58 B3 45 7 45 10 15 ] 16 12 IR 1 20 10
A502A00ZRALI 2 a0 58 B3 45 T 45 10 15 5B 16 12 IR 1 50 i0
AS02A005RALI 5 a0 58 B3 45 7 45 10 15 5B 16 12 I8 1 100 20
A502A010RALL 10 a0 58 B3 45 T 45 10 15 5B 16 12 IR 1 100 30
A502A020RALI a0 106 85 | 102 &0 o 63 17 3 50 23 15 3B 2 150 100
A502A050RALI 50 106 85 | 102 [4] ] 63 17 ] 50 23 15 IR 2 150 100
v ’ﬁzﬁe Drehstoifhelt | verdrehwin- Mase T;ﬁﬁm" Gewicht
s et Memrad kel bal Moe” E kg
Messsolte Antriebsselta
A502A000 RALI 1 317 07 00146 00147 03B
A502A00ZRALI 2 37 036 00146 00147 03B
AS02AD0SRAL 5 B55 0,34 0,015 0.5 0,38
A502A00RAL 10 B55 0,67 0,015 0,015 03B
A502A020RALI 20 4 580 0,25 0062 0,061 07E
A502A050RALI 50 E 190 035 0061 0,063 07E

Ausschnitt aus dem Datenblatt des genutzten Drehmomentsensors Kistler 4502A RAU
[164].
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Fertigungszeichnung des genutzten Spiralgehduses [152].
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Fertigungszeichnung der Zungengeometrie [152].
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A.6 Datenblatt der Mikrofone

Technische Daten/Specifications MK 202

Wandkertyp

Transducer typa
*Frequanzbereich das Freifeldibertragungsmabos
*Frequency range free-field responsa
*Fald-Loerlauf-Obertragungsfakion Sensitivity

Grenzschalldruckpagel fir 3 % Klirfakior bei 1 Kz

Max. 5P for THD = 3 %at 1 kHz

Eigenrauschen mit Voreerstarkar MY 203

Inharant noisa with preamiplifior My 203

Polarisationsspannung/Polarization voltage
*Kaparitat mit Polarisationsspannung bei 1 kKHe
*Polarized cartridge capacitance at 1 kHz

Arbaitstemparaturbaraich

Operating temperature range

Temparaturkoefiizient

Main ambient temperature coefficient

Statischer Dnuckkosffizient

Main ambient pressure coofficient

DurchmessenDameter

mit Schuizkappe/with proteciion grid
ohne Schulzkappa/without protection grid

Hahe/Height

GawichtWaight

Gawinde for Vorverstarker/Preamplifier thread

Gawinde for Schutzkappa/Protaction grid thread

Wartung und Instandhaltung

Zur GawShricishng dor Fonkfionsifichiigict isl e Messmiooionizgsal wor
mgchanischer Baschidigungan no und n won g Eimsalr -
bedinguegen in don Intosvsllon = beirchasrannungsition Zustand
allzaitiy mrl Versoihveutnang ru Oberpnifion.

Machi Enflamen der Scheirkappa sind dia Voerusrsinigungan in desen innenmm
sowia gl dor Membon Juborst vorsichitig mil gings weichon Finsel oder Tuech zu
antiemean

Die Messe=Rroionkapsd I nicht 8r den Elnsalz I cherisch apgressiven Madien
und kafiandom Saus peeigral. Kondensaikdung i susnuschiofan.

Polardiagramme’ Poler petisms

10F Bug

Freguere girgef Frequenoy responises.

2131
965121

PTB-Zulassung-Mr.
zur amtlichen Eichung (e

Kaparitiver Druckempisngar
Capacitive pressure transducer
10 Hz ... 35 kHz (= 1,5 dB)

40 Kz 0.3 dB)

14 miV/Pa

158 dB
22 dBA

200\
25 pF

50 _ +100°C
= 0,01 dB'K.

-1x10° d&/Pa

13,2 + 0,02 mm
13,2 £ 0,02 mm
14.2 mm

85g

11,7 mm 80 UWS
127 mm 60 UNS

Maintenance and upkeap
i crciar fio mainksin s funcBoning the monsurement microphons cariridge should
be: proledcied damage. [t should be disconrocked from s posar
sowme and complotoly checked for any poliulion in reguisr inkenvals a2 hova io be
defirad o e cordiiors

opering 1
Afler romoval of he prolociion grid Ba poliulion wihin the grid omd on e

& T m Calibration Chart
& | e Sormitily 5, T AW
a = - .. eaquivmiant o 140
Carbicge Capacitence:  2300F
& . Calibration Conditions.
e Polarr uion Yoliags: 2N
Ambiant Sietic Pressure: 055 kP
_— Ambignt Temparstura; 2T
-0 3 Folative Hursidly: iy
Condensar Mcophones +,
.15 Ty e 2012 O s e
Mo 4928 3 Achumior Pressore Aesporss:
Dfia: 2201 02 Signaiuna:
i 50 100 2 S0 1k X S 10k 20k Ak Hr
“inc ituell Walbriert individual MICROTECH GEFELL E

Ausschnitt aus dem Datenblatt der genutzten Kondensator-Mikrofonkapseln [165].
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